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RESUMO

BISPO, L. H. S.; Projeto de elementos de uma caixa de reducdo com um eixo de entrada
e dois de saida para o protdtipo do veiculo da equipe Baja UFSCar. 2023. 93 p. Trabalho
de conclusdo de curso — Engenharia mecénica, Universidade federal de Sao Carlos, Sao
Carlos, 2023.

A utilizacdo de um sistema 4wd em um veiculo off road é de extrema importancia para
superar terrenos desafiadores e transpor obsticulos. Dessa forma, a implementacdo de um
modelo 4x4 no protétipo da equipe Baja UFSCar pode desempenhar um papel importante na
evolucdo do projeto. Entretanto, o motor utilizado nas competicGes Baja SAE Brasil possui
uma baixa poténcia e sabendo que o intuito do projeto é estimular a criatividade e
desenvolvimento dos alunos, foram analisados o0s possiveis tipos de transmissdo que
pudessem adaptar o veiculo para o sistema 4x4, de modo que o fator importante para decisdo
foi a possibilidade de manufatura pelos proprios alunos. O presente trabalho tem como
objetivo o projeto dos elementos diretamente envolvidos na transmissdo de poténcia de uma
caixa de reducdo fixa para o protétipo veicular da equipe Baja UFSCar, de forma que
viabilize a transferéncia de poténcia dos motores para as quatro rodas. Foram utilizadas
metodologias expostas nos livros sobre projeto de elementos de maquinas para
dimensionamento dos eixos, engrenagens cilindricas e coénicas, por serem referéncias
consagradas no assunto. O projeto da nova caixa de engrenagens foi baseado em ter
rendimento minimo de 85%, tolerancia de +0,6% para a reducdo real em relacdo a nominal
desejada, para ambos 0s eixos de saida e permitir uma avaliacdo do impacto do aumento de

massa dos componentes da caixa de reducdo do sistema 4x2 ao se passar para o sistema 4x4.

Palavras chaves: Transmissdo 4x4; projeto mecanico, caixa de reducdo; eixos; engrenagens

conicas; engrenagens cilindricas.



ABSTRACT

BISPO, L. H. S.; Design of elements of a reduction box with one input shaft and two
output for the prototype of the Baja UFSCar team vehicle. 2023. 93 p. Trabalho de
conclusdo de curso — Engenharia mecanica, Universidade federal de Sdo Carlos, Séo Carlos,
2023.

Using a 4wd system in an off road vehicle is of utmost importance to overcome challenging
terrain and overcome obstacles. Thus, the implementation of a 4x4 model in the Baja UFSCar
team prototype can play an important role in the evolution of the project. However, the engine
used in the Baja SAE Brasil competitions has a low power and knowing that the purpose of
the project is to stimulate creativity and development of the students, the possible types of
transmission that could adapt the vehicle to the 4x4 system were analyzed, so that the
important factor for decision was the possibility of manufacturing by the students themselves.
The present work aims to design the elements directly involved in the transmission of power
from a fixed reduction box for the vehicle prototype of the Baja UFSCar team, so that it
enables the transfer of power from the engines to the four wheels. Methodologies exposed in
the books on the design of machine elements for shaft sizing, cylindrical and bevel gears will
be used, because they are references enshrined in the subject. The design of the new gearbox
was based on having minimum yield of 85%, a tolerance of +0.6% for the actual reduction
compared to the desired nominal, for both output axes and allow an assessment of the impact

of the mass increase of the 4x2 system when moving to the 4x4 system.

Keywords: 4x4 transmission; mechanical design, reduction box; Axes; conical gears;

cylindrical gears.
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1 INTRODUCAO

1.1 Contexto

Motivados pela necessidade de protecdo de patentes, resolucdo de problemas
técnicos comuns e desenvolvimento de padrdes de engenharia, diversos engenheiros do século
19 desejaram a criacdo de um grupo para compartilnarem ideias e conhecimentos técnicos
individuais. Grandes nomes como Peter Heldt e Horace Swetland cooperaram fortemente para
que em 1905 a Society of Automobile Engineers (SAE) fosse criada em Nova Yorque, tendo
como presidente Andrew Riker e Henry Ford como vice. Desde entdo, a SAE vem
contribuindo no desenvolvimento automotivo, comercial e industrial propagando o
conhecimento na engenharia, focada em inovagOes e tendéncia da mobilidade em suas
variadas formas: terrestre, maritima e aeroespacial. (SAE, 2023)

Em dezembro de 1991, durante cenario turbulento no setor automotivo nacional
devido a abertura das fronteiras brasileiras as importagdes de veiculos, foi fundada a SAE
Brasil, uma sociedade filiada da SAE International com mais de 1.500 membros, com o
objetivo de promover o conhecimento aos profissionais brasileiros da area da engenharia de
mobilidade. Atualmente, a SAE Brasil tem aproximadamente 6 mil associados e 800

voluntarios, com sua sede na cidade de S&o Paulo. (SAE, 2023)

Figura 1 - Logo SAE Brasil

SAE BRASIL

A CASA DO CONHECIMENTO DA MOBILIDADE BRASILEIRA

Fonte: (SAE, 2023).

Com o intuito de estimular a criatividade e a difusdo do conhecimento, bem como
oferecer aos alunos a oportunidade de aplicar os conhecimentos aprendidos na graduagéo e 0s
preparar para 0 mercado de trabalho, o Dr. John F. Stevens criou, em 1976, na Universidade
da Carolina do Sul, Estados Unidos, o projeto Baja SAE. Somente em 1994, a SAE Brasil
inaugurou o projeto Baja SAE Brasil, de forma que a primeira competicdo nacional foi
realizada em 1995 na cidade de S&o Paulo. Esta competicdo envolve alunos de diferentes
faculdades em um caso real de desenvolvimento do projeto, manufatura e testes de um veiculo
off road, ao passo de que as equipes vencedoras sdo convidadas para participar da competicao
internacional realizada nos Estados Unidos. Os veiculos tém estrutura tubular de aco, quatro

ou mais rodas e devem ser capazes de transportar pessoas de 1,90 metro de altura e 113,4
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quilogramas. O motor é padronizado para todas as equipes, porém, os sistemas de suspenséo,
transmisséo, freio, chassi e eletronica sdo desenvolvidas pelo time.

Em 2009, na Universidade Federal de Sdo Carlos (UFSCar), foi fundada a equipe
Baja UFSCar que participou de sua primeira competicdo oficial em 2012 na cidade de
Sarzedo, Minas Gerais, que contou com a participagdo de 27 equipes de universidades dos
estados de S&o Paulo, Rio de Janeiro, Minas Gerais e Espirito Santo.

Fonte: Proprio autor.

1.2 Justificativas

Nas competicOes Baja SAE Brasil, as equipes enfrentam muitos desafios, como por
exemplo, enduro de quatro horas com os mais diversos obstaculos, desde piscinas de lama até
troncos de arvores. Existem também, provas especificas para testar a tracdo, velocidade final,
aceleracdo, suspensdo, manobrabilidade e freios do veiculo.

Atualmente, o powertrain do protétipo utilizado pela equipe Baja UFSCar é
composto por um motor monocilindrico de quatro tempos Briggs & Stratton® M19H 10.0 HP
Net Power, uma transmissdo priméaria do tipo Continuously Variable Transmission (CVT)
CVTech® e uma transmissdo secundaria fixa com dois pares de engrenagens de dentes retos e
trés eixos. A tracdo do veiculo é 4x2, ou seja, possui quatro rodas, porém apenas duas delas
sdo motoras. Essa caracteristica € conveniente para situacdes em que haja curvas acentuadas
gue necessitem de um angulo de curvatura menor, garantindo uma manobrabilidade agil
quando se tem uma geometria de suspensao e dire¢cdo bem projetada, porém, ndo é apropriada
para terrenos acidentados, que ocasionalmente podem deixar o veiculo em balango ou que
necessitem de uma quantidade maior rodas trativas. Visto que nas competigdes internacionais
0s obstaculos estdo exigindo cada vez mais tragdo, faz-se necessario a implementacdo de um

sistema 4wd (4 wheel drive), sistema cujo veiculo possui tragdo nas quatro rodas, de modo
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que exista um dispositivo para acoplar e desacoplar o conjunto responsavel pela transmissao

do torque para as rodas dianteiras quando desejado.

1.3 Objetivos

O presente trabalho tem como objetivo principal o projeto dos elementos diretamente
envolvidos na transmissdo de poténcia de uma caixa de reducado fixa para o protétipo veicular
da equipe Baja UFSCar, de forma que viabilize a transferéncia de poténcia dos motores para
as quatro rodas. O dimensionamento serd realizado por meio de metodologias de bibliografias
consolidadas, catalogos e com o auxilio de planilhas eletrdnicas e softwares CAD.

Como objetivos especificos, deseja-se que o projeto dos componentes da caixa de
reducdo tenha eficiéncia minima de 85%, tolerancia de £0,6% para a reducdo real em relacéo
a nominal requerida, e permitir uma avaliagdo do impacto do aumento de massa dos

elementos da caixa de reducgdo do sistema 4x2 ao se passar para o sistema 4x4.
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2 FUNDAMENTACAO TEORICA

2.1 Sistemas de transmissao
Para sistemas de transmissdo, existem diversas bibliografias consagradas que podem
proporcionar conhecimentos suficientes para realizacdo de projetos. Pode-se citar autores
como Budynas e Nisbett (2011), Norton (2013), Niemann (1973) e Reshetov (1979). Esta
secdo tem por objetivo evidenciar as informacdes sobre sistemas de transmisséo apresentadas
pelos autores mencionados acima que podem ser solucdes para o objetivo principal do

projeto.

2.1.1 Transmissao por correia

De acordo com Reshetov (1979), as correias servem para transmitir a energia entre
eixos com ajuda de uniBes de flexdo de uma ou varias correias de transmissdo, colocadas
como tensdo sobre as polias fixas nesses eixos. O tipo principal é usado em eixos paralelos
com a mesma direcéo de rotacéo.

As correias podem ser utilizadas para grandes distancias entre centros, podendo
ocorrer algum escorregamento e fluéncia, de modo que a razdo da velocidade angular entre os
eixos motor e movido ndo € nem constante e nem exatamente igual a razdo de diametros da
polia. De acordo com Budynas e Nisbett (2011), transmissdo por correia plana conta com uma
eficiéncia de cerca de 98%, por outro lado, a transmissdo por correia em v varia entre 70 e
96%.

Segundo Niemann (1971), a correia um pouco elastica abraca duas ou mais polias,
transmitindo, assim, a forca tangencial por meio do atrito entre correia e polia. Como
vantagens, pode-se considerar:

e Funcionamento com baixo ruido;

e Melhor absorgdo e amortecimento de choques;

e Disposicédo simples sem caixa de transmissao e sem lubrificagéo;
e Ultilizagdo maltipla;

e Mais econdmico;

e Desacoplamento féacil,

e Simples variacdo da relacdo de multiplicacdo.

Como desvantagens:

e Maiores dimensdes e maior forca radial;
e Escorregamento na transmisséo da forga;
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e Alongamento permanente da correia;
e Variacdo do alongamento da correia com a temperatura e a umidade;
e Variacdo do coeficiente de atrito com a poeira, detritos, 6leo e umidade.

2.1.2 Transmissao por corrente

Segundo Reshetov (1979), as correntes de transmissdo sdo empregadas em
transmissdes de energia de distancias médias entre arvores paralelas. Em comparagdo com as
transmissGes por correia, as de corrente tém medidas menores e garantem a relacdo de
transmissdo constante, uma vez que funcionam sem deslizamento.

Conforme menciona Budynas e Nisbett (2011), as caracteristicas basicas de
transmissdo por corrente incluem: razdo constante, uma vez que nenhum escorregamento nem
fluéncia estdo envolvidos, vida longa e a capacidade de acionar varios eixos a partir de uma
Unica fonte de poténcia.

De acordo com Niemann (1979), a transmissdo de forca entre a corrente e a
engrenagem completa-se através do casamento entre os dentes da engrenagem e os elos da
corrente. A corrente apoia-se como poligono sobre a engrenagem e devido a isso, aparecem
pequenas oscilacdes na alavanca Util de forca tangencial, na velocidade e for¢a da corrente. A
transmissdo por corrente permite que os eixos ligados tenham o mesmo ou diferente sentido
de rotacdo. No entanto, é necessario que todas as engrenagens estejam num mesmo plano e o0s
eixos paralelos entre si.

Como vantagens, pode-se considerar:

e Baixo custo de aquisi¢do e manutenc¢ao;

Como desvantagens:

e Necessidade de manutencao frequente, como ajuste de tenséo e lubrificacéo;
e Alto ruido;
e AcUmulo de sujeira.

2.1.3 Transmissdo por engrenagens

De acordo com Norton (2013), engrenagens sao usadas para transmitir torque e
velocidade angular em uma ampla variedade de aplicagdes. Um par de engrenagens é
essencialmente um dispositivo de troca de torque por velocidade e vice-versa. Uma aplicagédo
comum das engrenagens reduz a velocidade e aumenta o torque para mover cargas mais

pesadas, como na transmissao de um automovel. Outras aplicacfes requerem um aumento na
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velocidade, para o qual uma reducéo no torque deve ser aceita. A menor das engrenagens em
um par recebe o nome de pinh&o e a maior é chamada de coroa.
Como vantagens, pode-se mencionar:

e Montagem simples;

e Manufatura simples;

e Sistema limpo;

e Alta durabilidade;

e Na&o ha escorregamento.
Como desvantagens:

e Maior peso;
e Necessidade de lubrificagéo constante.

2.1.3.1 Engrenagens cilindricas de dentes retos

Possuem dentes paralelos ao eixo de rotacdo e sdo utilizadas para transmitir
movimento de um eixo a outro eixo, paralelo ao primeiro. De todos os tipos, a engrenagem
cilindrica de dentes retos € a mais simples e, por essa razdo, utilizada para desenvolver as
relacGes cinematicas primarias na forma de dente (BUDYNAS; NISBETT, 2011).

De acordo com Stipkovic-Filho (2017), a eficiéncia da transmissdo de um par de
engrenagens cilindricas de dentes retos varia entre 95 e 99% e segundo Budynas e Nisbett
(2011) a relacdo maxima de transmisséo é 8.

Comparado com os tipos de engrenagens mencionados neste projeto, pode-se citar
como vantagens:

e Auséncia de geracdo de forcas axiais;
e Resisténcia a altos torques;
e Baixo custo.

Como desvantagens:

e Concentradores de tensoes;
e Alto ruido;
e Necessidade de lubrificagéo.

2.1.3.2 Engrenagens helicoidais

Possuem dentes inclinados com relacdo ao eixo de rotagdo. Elas podem ser usadas
nas mesmas aplicacdes que as engrenagens de dentes retos e, quando assim utilizadas, ndo sao

tdo barulhentas, devido ao ajuste mais gradual dos dentes durante o engrenamento. O dente



26

inclinado também cria forgas axiais e conjugadas de flex&o, que ndo estdo presentes no caso
de dentes retos. Algumas vezes, engrenagens helicoidais sdo utilizadas para transmitir
movimento entre eixos ndo paralelos (BUDYNAS; NISBETT, 2011).

As engrenagens helicoidais sdo similares as engrenagens retas. Seus dentes séo
involutas. A diferenca é que seus dentes sdo inclinados com respeito ao eixo de rotagdo em
um angulo de hélice y. O angulo de hélice pode normalmente variar de cerca de 10 a 45°
(NORTON, 2013).

De acordo com Stipkovic-Filho (2017), a eficiéncia da transmissdo de um par de
engrenagens helicoidais montadas em eixos paralelos varia entre 95 e 99% e segundo
Budynas e Nisbett (2011) a relagdo méxima de transmissdo € 8.

Como vantagens entre os tipos de engrenagens, pode-se citar:

e Menor tamanho (quando comparada com engrenagens de dentes retos);
e Baixo ruido.
Como desvantagens:

e Alto custo;
e Geracdo de forcas axiais;
e Necessidade de lubrificacéo.

2.1.3.3 Engrenagens conicas

Possuem dentes formados em superficies conicas e sdo utilizadas, principalmente,
para transmitir movimento entre eixos que se interceptam (BUDYNAS; NISBETT, 2011).

Engrenagens conicas sdo cortadas em cones acoplados em vez de em cilindros
acoplados de engrenagens retas ou helicoidais. Os eixos delas sdo ndo paralelos e interceptam
nos vertices de cones. O angulo entre seus eixos pode ser qualquer valor, mas é
frequentemente 90°. Se os dentes forem cortados paralelos ao eixo do cone, elas serdo
engrenagens conicas retas, analogas as engrenagens retas. Se os dentes forem cortados em um
angulo de espiral y com relacdo ao eixo do cone, elas serdo engrenagens cOnicas espirais,
analogas as engrenagens helicoidais (NORTON, 2013).

De acordo com Budynas e Nisbett (2011), a eficiéncia da transmissdo de um par de
engrenagens conicas varia entre 97 e 98% e a relagdo méaxima de transmisséo é 6.

Como vantagens, esse tipo de engrenagem apresenta:

e Resisténcia a altos torques;
e Baixo custo.
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Como desvantagens:
e Geragdo de forcas axiais;
e Alto ruido.

2.2 Falha por fadiga

A maioria das falhas em maquinas acontece devido a cargas que variam no tempo, e
ndo a esforgos estaticos. Essas falhas ocorrem, geralmente, em niveis de tensdo
significativamente inferiores aos valores da resisténcia ao escoamento dos materiais
(NORTON, 2013).

As falhas por fadiga sempre tém inicio com uma pequena trinca, que pode estar
presente no material desde a sua manufatura ou desenvolver-se ao longo do tempo devido as
deformacdes ciclicas ao redor das concentracdes de tensées (NORTON, 2013).

O exame a olho nu de pecas que falharam devido a fadiga exibe um padrdo tipico,
como pode ser visto na Figura 3. Existe uma regido proveniente do local da microtrinca
original de aparéncia polida e uma outra regido que tem aparéncia aspera, semelhante a uma
fratura fragil. A regido de aparéncia polida em torno da trinca frequentemente exibe marcas de
praia, assim chamadas porque se assemelham as ondulacGes deixadas na areia pelo

movimento ciclico das ondas na orla maritima (NORTON, 2013).

Figura 3 — Exemplo de falha por fadiga em eixo com rasgo de chaveta

origem

ruptura final

Fonte: (NORTON, 2013).
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2.2.1 Carregamentos em maquinas rotativas

A tensdo em funcdo do tempo para 0s carregamentos em maquinas rotativas pode ter
basicamente trés variacGes que sdo apresentadas na Figura 4.

e Carregamentos alternados simétricos, na qual o valor médio € zero;

e Carregamentos pulsantes, na qual a forma de onda varia do zero até um
méaximo, de modo que a componente alternada € igual a componente média;

e Carregamentos flutuantes, na qual todas as componentes tém valores
diferentes de zero.

Figura 4 - Tipos de carregamentos ciclicos
lensdo lLﬂ\‘ln G + tensio & * G,
N v ¥

V\\/\\g V\ At

- Umed

- Oméd

Fonte: Adaptado de (NORTON, 2013).

Para os trés casos mencionados acima, as tensdes sdo classificadas em tensoes
médias e alternadas:

Omax + Omin

Omea = (1)

Omix — Omin
Oqit = T (2)

2.2.2 Limite teorico de resisténcia a fadiga

De acordo com Norton (2013), alguns materiais como acos-liga e de baixo carbono,
alguns acos inoxidaveis, ferros, ligas de molibdénio, ligas de titanio e alguns polimeros que
apresentam um patamar abaixo do qual o componente pode apresentar vida infinita, a tensdo
limite de resisténcia a fadiga S’. pode ser obtida da seguinte maneira:

5 = { 0,55, para S,; < 1400 MPa
¢~ 700 MPa para S, > 1400 MPa 3

em que S’e é definido em ensaios de corpos de provas com dimensdes e caracteristicas
controladas, dessa forma, para que exista uma correlagdo com componentes em uso particular

que corrija a resisténcia do material, € necessario a defini¢do dos fatores modificadores.
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Dessa forma, o critério é definido a seguir:

Se = Cload Csize Csurf Ctemp Creliab Co therSé (4)

O coeficiente de carregamento Cioad pode ser definido do seguinte modo:

1,000 flexao
c _ 1,000 flexo — torgao (5)
load 0,700 carregamento axial
0,577 torcao pura

Vale ressaltar que segundo Norton (2013), para carregamentos do tipo flexo-torcao,
deve-se calcular a tenséo equivalente por von Mises.

Os corpos de provas utilizados para obtencdo da tensdo limitem de resisténcia a
fadiga tem em torno de 8 mm de didmetro, devido a isso, 0 coeficiente de tamanho Csi.e tem

por objetivo corrigir essa diferenca para casos particulares.

1 parad < 8 mm
Csize =3 1,189d70097 para 8 < d < 250 mm (6)
0,6 parad > 250 mm

O coeficiente de superficie Csusde acordo com Shigley e Mischke (2004), pode ser

expresso por meio da seguinte equacéo exponencial:
Csurf = Asurf (Sut)bsurf (7)

em que os coeficientes Ag,,r € bs,s dependem do processo e acabamento superficial do
componente. Norton (2013), apresenta na Tabela 1 valores para esses coeficientes para alguns

acabamentos superficiais.

Tabela 1 - Coeficientes para a equacdo do fator de superficie
Acabamento superficial =~ Agurs bgurs

Retificado 1,58 -0,085
Usinado ou laminado a frio 4,51 -0,265
Laminado a quente 57,7 -0,718
Forjado 272 -0,995

Fonte: (NORTON, 2013).

A tenacidade a fratura diminui em temperaturas menores e aumentam em
temperaturas elevadas e como os ensaios de corpo de prova sdo realizados geralmente em
temperaturas ambientes, 0 Cwmp eXiste para corrigir a temperatura de operagdo do

componente.
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c _ { 1,0 paraT < 450°C ®)
temp = |1 — 0,0058(T — 450) para 450 < T < 550°C

De acordo com Haugen e Wirsching (1975), os desvios padréo das resisténcias do
aco dificilmente ultrapassam 8% de seus valores médios, assim, assumindo essa caracteristica,
na Tabela 2 é apresentado por Norton (2013), os fatores de confiabilidade Crejian.

Tabela 2 - Fatores de confiabilidade
Confiabilidade [%] Creliab

50 1,000
90 0,897
95 0,868
99 0,814
99,9 0,753
99,99 0,702
99,999 0,659
99,9999 0,620

Fonte: (NORTON, 2013).

Outros efeitos como condi¢Ges ambientais pode influenciar na resisténcia a fadiga do
material (NORTON, 2013). Dessa forma, para projetos especificos, pode haver a necessidade

de adicdo de mais fatores de correcéo.

2.2.3 Diagrama S-N

Desenvolvido por Wéhler em 1871, o diagrama S-N (tensdo por namero de ciclos),
ou curva de vida, € o modelo de falha por fadiga mais utilizado até hoje e a sua representacéo
pode ser vista na Figura 5.

Figura 5 - Diagrama S-N

=

Su curva de vida

fe

|
|
|
|
|
|
|
!

resisténcia log a fadiga

10 10" 100 100 10" 100 10° 100 100 10’

namero log de ciclos

Fonte: (NORTON, 2013).
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Este diagrama expressa a resisténcia de quebra de um material submetido a varios
ciclos de carregamentos repetidos e é a escolha mais apropriada para a maioria dos problemas
de projeto de méaquinas rotativas, devido a necessidade de se ter uma vida com elevado
numero de ciclos (ou infinita) na maioria dos casos. A faixa de interesse, ou largura de banda
para este tipo de analise é de 10° a 10° ciclos (NORTON, 2013).

Supondo que Sm seja a resisténcia do material para 102 ciclos, pode-se assumir que:

s - {0,905ut para carregamento de flexao
™ 10,758, para carregamento axial

)

em que Sy € a resisténcia a tracdo do material.
2.2.4 Critério de Goodman

O critério de Goodman parte de uma reta que une a tensdo Syt no eixo das tensBes
médias com a tensdo Se no eixo das tensdes alternadas, dessa forma:

Omed Oqit
+ =
Sut  Se

1 (10)

Além disso, a resisténcia estatica do componente deve ser considerada de modo que
a soma das tensdes média e alternada ndo deve ultrapassar a tenséo de escoamento do material
Sy. Assim:

Oméd Oqit
+——=1 11
s, 'S, (11)

Portanto, segundo o critério de Goodman, toda regido abaixo da reta, conforme

Figura 6, é considerada segura quanto a fadiga.

Figura 6 - Diagrama de Goodman para tensdes alternada e média independentes

Oait
‘ para S,
S, -
!
O]+ Oesssssssssnansns .
ulz <@— linha de
(0] i X carregamento

\ 4
!

0 Oméd ‘S\ ‘Su/ Oméd

Fonte: Adaptado de (NORTON, 2013).
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2.2.5 Carregamentos ciclicos nominais

Carregamentos ciclicos nominais aplicados em componentes mecanicos resultam em
tensdes normais ou de cisalhamento e em cada componente devem ser levantadas todas as
sessOes criticas que possam maximizar a combinacdo de carregamentos existentes. As tensdes

podem ser as seguintes:

e Tensdo normal devido carregamento axial:

% =7 (12)

em que A representa a area da secdo transversal e N a forca axial em que o componente esta
submetido.

e Tensdo de cisalhamento devido carregamento transversal:

%4
Ty = DZ (13)

em que D varia de acordo com a secdo transversal. Para se¢des circulares cheias D = 4/3, para
secOes tubulares D = 2 e para secdes retangulares D = 3/2.

e Tensdo normal devido momento fletor:

M
% =7¢ (14)

em que M é o momento fletor aplicado, c é a distancia do ponto até a linha neutra e / é 0
momento de inércia da secao.

e Tens&o de cisalhamento devido momento torsor para secéo circular:

T
Tog =T

Ji (15)

em que T € o torque aplicado, J € o momento de inércia polar e r é a distancia ao eixo de
torcéo da peca.

Para os eixos de transmissdo de poténcia, cujo estdo sujeitos a carregamentos de

flexdo e torcdo simultaneamente, existem tensdes normais e cisalhantes, ambos com
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componentes médias e alternadas, de forma que normalmente o carregamento axial é

assumido como componente medio.

2.2.6 Entalhes e concentracao de tensdes

Entalhe ou descontinuidade é um termo genérico e se refere a qualquer contorno
geométrico que interrompa o “fluxo de forgas™ pela pega. Uma descontinuidade pode ser um
furo, uma ranhura, um chanfro, uma mudanca abrupta na secdo transversal ou qualquer
interrupcao nos contornos lisos da peca (NORTON, 2013).

Os fatores de concentracdo de tensdo tedricos de tensbes normais e cisalhamento sdo
representados respectivamente por K: e Ki, 0s quais fornecem uma indicacdo do grau de
tensdo que quando multiplicados pelas tens6es nominais, resultam nas tensdes maximas.

Omax = K0 (16)
Tmax = KisTo a7

Para cargas dindmicas de natureza ciclica é necessario modificar o fator de
concentracdo de tensdo de acordo com a sensibilidade do material a essas descontinuidades de
modo a se obter o fator de concentracdo de tensdo em fadiga, Ky, 0 qual pode ser aplicado as
tensdes dindmicas nominais (NORTON, 2013).

2.2.7 Sensibilidade ao entalhe

Segundo Pilkey (1997), o concentrador de cargas dinamicas € definido como:
Kf =1+ q(Kt -1) (18)
Kfs =1+qKis—1) (29)

em que g € o fator de sensibilidade ao entalhe e Ky e Kr; sdo os concentradores de cargas
dindmicas para as tensdes normais e de cisalhamento, respectivamente.
Kuhn-Hardrath (1952) definiu a sensibilidade ao entalhe em termos da constante de

Neuber a e do raio do entalhe r, ambos expressos em polegadas.

Va (20)
Jr
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Segundo Norton (2013), na Tabela 3 é possivel determinar valores para a constante
de Neuber.

Tabela 3 - Constante de Neuber para agos

Su lksi] va [Vin]| Sy [ksi] +a [Vin]
50 0,130 120 0,049
55 0,118 130 0,044
60 0,108 140 0,039
70 0,093 160 0,031
80 0,080 180 0,024
90 0,070 200 0,018
100 0,062 220 0,013
110 0,055 240 0,009

Fonte: (NORTON, 2013).

2.2.8 Fator de seguranca

Para um componente que esteja submetido a cargas medias e alternadas, costuma-se

utilizar o critério de Goodman, que define o fator de seguranca de fadiga Ny como sendo:

4 !/
1 _ Oalt | Omeéd

N_F B ? Sut (21)

Em que:

g,

alt = 1’0-5115 + 375, (22)

, 2
Oméd = \/ (Uméd + Umédaxiaz) + 3Trznéd (23)

2.3 Dimensionamento de engrenagens cilindricas de dentes retos

2.3.1 Relacdo fundamental das engrenagens

Quando duas engrenagens estdo engrenadas, seus circulos primitivos rolam um sobre
0 outro, sem escorregamento (BUDYNAS; NISBETT, 2011). Dessa forma, adotando o
prefixo 2 para o pinhdo e 3 para a coroa, utilizando seus raios primitivos r. e r3 e suas
velocidades angulares w2 e w3, tem-se que a velocidade tangencial pode ser obtida através da
seguinte equacéo:

v = |nw,| = |rws| (24)
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Assim:

w3

w3

_"
= (25)

A relacdo de transmissdo em um par de engrenagens i pode ser definido como a razao

da velocidade angular de entrada e da velocidade angular de saida:

W ) r3 d N
i = entrada =_2=_3=_3=_3 (26)
Wsaida w3 1, dy N
Norton (2013), apresenta a razéo de velocidades t, como sendo o inverso de i:
1
T=-— (27)

[

2.3.2 Modulo normal

Para que haja o engrenamento entre duas engrenagens, o passo circular de ambas
deve ser igual e consequentemente o seu modulo normal. A norma DIN 780 apresenta alguns

valores de médulos normalizados que podem ser visualizados na Tabela 4.

Tabela 4 - Mddulos padronizados segundo a norma DIN 780

Modulo [mm] Incremento [mm]
de até (Passo)
0,2 0,3 0,05
0,3 1 0,10
1 4 0,25
4 7 0,50
7 16 1,00
16 24 2,00
24 45 3,00
45 75 5,00

Fonte: (STIPKOVIC-FILHO, 2017).

Esta normatizacdo permite que engrenagens fabricadas com o mesmo modulo sejam
intercambidveis, tornando possivel realizar combinagdes e novas relagbes. De acordo com
Mott (2015), a definigdo inicial do modulo pode ser realizada a partir da poténcia [KW] e da
rotacdo do eixo de entrada [rpm] utilizando a Figura 7. Os dados do grafico foram obtidos
para um caso em que o pinhdo tinha 24 dentes, a coroa 96 dentes, angulo de pressao igual a

20° e largura de face do dente igual a 12 vezes o modulo.
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Figura 7 - Estimativa de modulo para determinadas rotac6es e poténcias
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Fonte: (MOTT, 2015).

2.3.3 Redutor de eixos paralelos

O redutor de eixos paralelos é o tipo mais comum de redutor de transmissdo
composta. A transmisséo é realizada por meio de engrenagens cilindricas que sdo montadas
em eixos paralelos. Essa combinagdo proporciona relagcdes de transmissdes finais maiores
quando se associa pelo menos duas engrenagens no mesmo €eixo.

Linke et al. (2016) apresenta, através da Figura 8, estimativas das relacbes de
transmisséo intermediarias para dois e trés estagios quando se tem a relagdo de transmisséo

final desejada.
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Figura 8 - Estimativa das relagdes de transmissdes parciais
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Fonte: (LINKE ET AL., 2016).

2.3.4 Rendimentos em transmissao por engrenagens

Como mencionado anteriormente, o rendimento em engrenamento pode variar entre
95 e 99% para engrenagens cilindricas de dentes retos e entre 97 e 98% para engrenagens
conicas. Essa perda de rendimento é causada pelo atrito entre 0s componentes, uma vez que
h& escorregamento entre os flancos dos dentes durante 0 movimento. Quando h& associagdo
de pares de engrenagens num redutor, € necessario considerar o rendimento para cada um dos
conjuntos. O rendimento é aplicado somente as poténcias e torques envolvidos e ndo para as
rotac0es, uma vez que ndo existe perda de sincronia como em transmissdes por correia, por
exemplo. Considerando-se um redutor de dois pares de engrenagens, trés pares de mancais e

trés eixos, pode-se calcular o torque e poténcia de saida a partir das seguintes equagdes:
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Para o eixo de entrada, tem-se:

Ty = ThotorMmancai (28)
W1 = Wmetor (29)
Hy = T1w1 = Thotor@WmotorMmancal = HmotorNMmancai (30)
Para o eixo intermediario:
Tl Tmotor
— — 2
TZ = —NengrNmancal = NengrMmancal (31)
T23 T23
Wz = W1T23 = WmotorT23 (32)
— — 2 — 2
H, = T,w; = Tiotor WmotorNengrMmancat = HmotorMmancaiMengr (33)
Para o eixo de saida:
T2 Tmotor
— — 2 3
T3 = —NengrNmancal = NengrNmancai (34)
T4s T23745
W3 = W3Tys5 = WmotorrT23T4s5 (35)
H; = T3 =T, 2ngr Tl =H ; A 36
3 = I3W3 = motorwmotornengrnmancal - motornmancalrlengr ( )

em que T é o torque, H € a poténcia, w ¢ a rotacdo, 123 ¢ T45 SA0 as relacdes de transmissdes do

primeiro e segundo par de engrenagens, respectivamente.

2.3.5 Andlise de forcas

A Figura 9(a) mostra um pinhdo montado sobre o eixo a, rodando no sentido horério
a nz rev/min engquanto aciona uma engrenagem sobre 0 eixo b a nz rev/min. As reacGes entre
0s dentes engrenados ocorrem segundo a linha de pressdo. Na Figura 9(b) o pinhdo foi
separado da coroa e eixo, e 0 efeito dessas interacdes substituidas por forcas. Fa2 € Ta
representam a forca e torque, respectivamente, exercidos pelo eixo a contra o pinhao 2. Fsz € a
forca exercida pela engrenagem 3 contra o pinhdo (BUDYNAS; NISBETT, 2011).
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Figura 9 - Diagramas de corpo livre de um par de engrenagens cilindricas de dentes retos
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Fonte: (BUDYNAS; NISBETT, 2011).

Figura 10 - Diagrama de corpo livre do pinh&o
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Fonte: (BUDYNAS; NISBETT, 2011).

Na Figura 10, foi evidenciado o diagrama de corpo livre do pinhdo, de modo a
decompor a forgca F32 em componentes radial e tangencial. Assim:
W, =F's, (37)

Sabendo que a carga tangencial € a componente que proporciona 0 movimento
rotacional do pinhdo, ou seja, a que transmite poténcia, pode-se definir o torque como:
d

T = EWt (38)
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Segundo Norton (2013), a forca tangencial pode ser definida da seguinte maneira:
T 2T

=— 39
Wy=—=" (39)
A forga radial:
W, = W, tan ¢ (40)
E a forca resultante W é:
W= 41
~ cos¢ (41)

A poténcia H transmitida através da engrenagem motora pode ser obtida através da
relacdo padrdo do produto do torque pela velocidade angular ou da forca pela velocidade
linear:

H=Tw=Fv (42)

De acordo com Budynas e Nisbett (2011), os dados de engrenagens sdo tabulados
utilizando como base a velocidade na linha primitiva, que é a velocidade linear de um ponto

da engrenagem situado no raio do circulo primitivo.

wdn

= (43)

v =
em que v é a velocidade na linha primitiva em mm/s, d é o didmetro da engrenagem de

referéncia em mm e n € a rotacdo da engrenagem em rpm.

2.3.6 Analise de tensdes

Segundo Norton (2013), ha dois modos de falhas que afetam os dentes de
engrenagem: fratura por fadiga devido as tensdes variadas de flexao na raiz do dente e fadiga
superficial (crateragcdo) das superficies do dente. Ambos os modos de falha devem ser
verificados quando se projetam engrenagens. A fratura devido a flexdo pode ser prevenida
com um projeto apropriado mantendo-se o estado de tensdo dentro da linha modificada de
Goodman para o material. Sendo que a maioria das engrenagens altamente carregadas sao
feitas de materiais ferrosos que tém um limite de resisténcia a fadiga por flexao, pode-se obter
vida infinita para cargas de flexdo. Porém, os materiais ndo exibem um limite de resisténcia a
fadiga para tensbes repetidas de contato de superficie. Assim, ndo € possivel projetar

engrenagens para vida infinita contra a falha superficial.
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2.3.7 Tensao de flexdo

Wilfred Lewis introduziu uma equacao para estimar a tensao de flexdo em dentes de
engrenagens na qual a forma do dente entrava na formulagdo. A equacdo, anunciada em 1892,
ainda permanece como a base para o desenho da maioria das engrenagens atuais (BUDYNAS;
NISBETT, 2011). Lewis reconheceu que o dente € uma viga em balan¢o com sua se¢éo critica
naraiz (NORTON, 2013).

_ Wipg

A7 “

em que W; é a forca tangencial no dente, pq € 0 passo diametral, F é a largura da face e Y € um
fator adimensional da geometria, agora chamado de fator de forma de Lewis.

O fator de forma Y foi suplantado por um novo fator geométrico J, que inclui os
efeitos da concentracdo de tensdo na raiz do filete, dessa forma, segundo a American Gear
Manufacters Association (AGMA), a equacdo das tensGes de flexdo pode ser escrita da

seguinte forma:

O—b = __KSKBKI (45)

em que Ko, Km, Ky, Ks, Kz e K; s80 parametros que fazem a correcdo, respectivamente, em
relacdo a forma de aplicacdo de carregamento, distribuicdo de carregamento ao longo do
flanco do dente, velocidade tangencial de trabalho e qualidade de fabricacdo das engrenagens,
ao tamanho das engrenagens, influéncia de alivios de massa na alma e o efeito de engrenagens
intermediarias.

Segundo Budynas e Nisbett (2011), para engrenagens cilindricas de dentes retos,
com um angulo de pressdo normal de 20° e dentes de profundidade completa, pode-se utilizar

a Figura 11 para encontrar o fator geometrico J.
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Figura 11 - Determinacdo do fator geométrico J de engrenagens cilindricas de dentes retos
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Fonte: (BUDYNAS; NISBETT, 2011).

Na auséncia de informacdo definitiva acerca das cargas dindmicas nas maquinas
motoras e movidas, um fator de aplicacdo Ka pode ser aplicado para aumentar a tenséo de
dente baseado no “impacto” das maquinas conectadas ao trem de engrenagens. Por exemplo,
se 0 trem de engrenagens conecta um motor elétrico a uma bomba centrifuga de dgua (ambos
sendo dispositivos funcionando suavemente), ndo ha necessidade em aumentar as cargas
média, entdo Ka = 1. Mas se um motor de combustdo interna de um unico cilindro move um
esmagador de rochas por meio de um trem de engrenagens, tanto a fonte de poténcia quanto o
dispositivo motor enviam cargas de impacto para os dentes da engrenagem, entdo Ka > 1
(NORTON, 2013). Pela Tabela 5, é possivel verificar os valores de K, sugeridos pela AGMA.



43

Tabela 5 - Fatores de carga

Maqguina motora

Maquina movida

Uniforme Choque moderado  Choque severo
Uqlfprme (mptor 1,00 1,25 1,75 ou mais
elétrico, turbina)
Chogue leve (motor 1,25 1,50 2,00 ou mais
multicilindros)
Choque média (motor de 1,50 1,75 2,25 ou mais

um unico cilindro)

O fator Km esta associado com a largura da face das engrenagens, uma vez que, de
acordo com Norton (2013), qualquer desalinhamento axial ou desvio na forma do dente faz
com que a carga transmitida W; seja distribuida desigualmente sobre a largura da face dos

dentes da engrenagem. De acordo com os valores sugeridos pelo autor, foi realizada uma

Fonte: (NORTON, 2013).

interpolacgdo linear para encontrar os valores intermediarios como mostrado na Figura 12.

2.1
2

1,9

< 18
1,7

1,6

1,5

O fator dindmico Ky tenta levar em conta as cargas de vibragdo geradas internamente
pelos impactos de dente contra dente induzidos pelo engrenamento ndo conjugado dos dentes
da engrenagem. Essas cargas de vibragdo sdo chamadas de erros de transmissao e serdo piores

em engrenagens de baixa precisdo. As engrenagens precisas se aproximarao mais do ideal de

Figura 12 - Fatores de distribuicao de carregamento
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Largura de face do dente [mm]

Fonte: Proprio autor.

600

transmisséo de torque suave e de razéo de velocidade constante (NORTON, 2013).
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Para a qualidade de engrenamento Q. entre 6 e 11, pode-se usar as seguintes

equacoes:
B.
A, v
K =|——b——m — (46)
Y <Av + \/200V>
em que V € a velocidade tangencial em m/s. Os fatores A4, e B, sdo definidos como:
A, =50+56(1—-B,) 47
_ 2/3

v 4

Alguns numeros de qualidade de engrenagens recomendados pela AGMA 390.03a

para diversas aplicacfes podem ser visualizados na Tabela 6.

Tabela 6 - Fatores Q,, para determinadas aplicacdes

Aplicacao Q,
Acionador do tambor do misturador de cimento 3-5
Forno de cimento 5-6
Acionadores de fresa de aco 5-6
Selecionador de milho 5-7
Guindaste 5-7
Prensa de esmagamento 5-7
Esteira de mineracdo 5-7
Maquina de fabricacdo de caixa de papel 6-8
Mecanismo medidor de gas 7-9
Furadeira de baixa poténcia 7-9
Maquina de lavar roupas 8-10
Prensa de impressao 9-11
Mecanismo de computador 10-11
Transmissdo de automoveis 10-11
Acionador de antena de radar 10-12
Acionador de propulsor maritimo 10-12
Acionador de motor de avido 10-13
Giroscopio 12-14

Fonte: (NORTON, 2013).

De acordo com Dudley (1962), recomenda-se que o fator de tamanho Ks seja

aumentado para modulos maiores que 5 mm, seguindo a Figura 13.
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Figura 13 - Fatores de tamanho
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Fonte: Proprio autor.

Segundo Norton (2013), o fator de espessura de borda Kg foi introduzido pela AGMA
para levar em conta situacdes em que uma engrenagem de diametro maior, feita com um anel
ou catraca em vez de com um disco solido, tem uma profundidade de borda fina em
comparacdo com a profundidade do disco. Para isso, a AGMA define a razéo de recuo ms

como sendo:

tr

= (49)

my

em que tr € a espessura da borda medida do didmetro da raiz do dente até o diametro interno
da borda e h; é a profundidade total do dente (a soma do adendo e dedendo), como mostrado

na Figura 14.

Figura 14 - Parametros para o fator K,

gl

3
W\

Fonte: Adaptado de (NORTON, 2013).
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Assim, Kz pode ser calculado das seguintes formas:
Ky = —2mg + 3,4 05<mp<1,2

Kg=1 mg > 1,2 (50)

N&o é recomendado que se utilize razGes de recuo menor que 0,5. Para engrenagens
de disco solido, K = 1.

Uma engrenagem livre (intermedidria) esta sujeita a mais ciclos de tensdo por
unidade de tempo e a cargas alternantes de maior magnitude que as semelhantes engrenadas.
Para levar em conta essa situagdo, o fator K; é definido igual a 1,42 para uma engrenagem

intermediaria e a 1,0 para uma engrenagem nao solta (NORTON, 2013).

2.3.8 Tensao de superficie

De acordo com Norton (2013), as tensdes de superficie nos dentes de engrenagem
foram investigadas pela primeira vez de uma maneira sistematica por Buckingham, que
reconheceu que dois cilindros com o raio de curvatura igual ao dos dentes de engrenagem no
ponto de referéncia, ao serem carregados radialmente em contato de rolamento poderiam ser
usados para simular o contato de dente de engrenagem, enquanto se controlam as variaveis
necessarias. Seu trabalho levou ao desenvolvimento de uma equacdo para tensdes de
superficie em dentes de engrenagem que é agora conhecida como a equacao de Buckingham.

Ela serve como base para a formula de resisténcia a crateracdo da AGMA, que é:

Wi Colm

O, = p mC—UCSCf (51)

em que Co, Cm, Gy € Cs 80 analogos a Ka, Km, Ky & Ks, respectivamente, / € um parametro
geomeétrico, d € o didmetro primitivo do pinhdo, C, se refere a correcdo em relacdo a uma
possivel diferenca entre 0os materiais das engrenagens e C se refere ao acabamento superficial
e acabamento térmico de cada componente.

O fator geométrico de superficie | leva em conta os raios de curvatura dos dentes da
engrenagem e o angulo de pressdao. A AGMA define uma equacdo para I:

cos ¢

(s 3,) -

I =
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em que p, e pg Sa0 0S raios de curvatura dos dentes do pinh&o e engrenagem, respectivamente.

O sinal superior é utilizado para engrenamentos externos.

pp = \/(rp +(1+ xz[,)m)2 — (1, cos §) — mm cos ¢ (53)

pg =Csing + p, (54)

em que pq € 0 passo diametral, r, € 0 raio de referéncia do pinh&o, ¢ é o angulo de presséo, C é
a distancia entre os centros do pinhédo e engrenagem e x, € o coeficiente do adendo do pinhéo,
que é igual a porcentagem decimal do alongamento do adendo para dentes de adendos
desiguais. Para dentes padronizados, de profundidade completa, X, =0 (NORTON, 2013).

O coeficiente elastico Cp leva em conta as diferengas entre 0os materiais dos dentes e

é encontrado a partir de:

1
P - [<1 Epv,%) R (1 Egvj)} (59)

em que E, e Eg sdo, respectivamente, os mddulos de elasticidade para o pinhdo e a

engrenagem, e v, e vy Sa0 0S respectivos coeficientes de Poisson. As unidades de Cp sédo ou
(psi)®® ou (MPa)®> (NORTON, 2013).

O fator de acabamento superficial Cs é usado para levar em conta acabamentos
superficiais extraordinariamente grosseiros nos dentes de engrenagem. A AGMA néo
estabeleceu ainda normas para os fatores de acabamento superficial e recomenda que Cs seja
posto igual a 1 para engrenagens feitas por métodos convencionais. Seu valor pode ser
aumentado para levar em conta acabamentos superficiais extraordinariamente grosseiros ou

para levar em conta a presenca sabida de tensdes residuais detrimentais.

2.3.9 Resisténcia a fadiga de flexéo

Os valores publicados pela AGMA para resisténcia a fadiga por flexdo e fadiga de
superficie sdo, na verdade, valores parcialmente corretos de resisténcias a fadiga, ja que foram
gerados com pecas apropriadamente dimensionadas tendo a mesma geometria, acabamento
superficial etc., que as engrenagens a serem projetadas (NORTON, 2013).

Os valores da resisténcia a fadiga de flexdo da AGMA estdo todos expressos para 5E7

ciclos de tensdo repetida (em vez de para 1E6 ou 1E8 ciclos as vezes usados para outros
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materiais) e para 99% de nivel de confiabilidade (em vez de para 50% de confiabilidade,
comum para fadiga geral e valores de resisténcia estatica). Essas resisténcias sdo comparadas
a tensdo de pico oy calculada pela Equacdo (45) usando a carga Wi A andlise da linha de
Goodman esta encapsulada nestas comparacdes diretas, porque os valores de resisténcia séo
obtidos de um teste que prové um estado de tenséo variada idéntico aquele do carregamento
verdadeiro da engrenagem (NORTON, 2013).

A formula de correcéo para a resisténcia a fadiga de flexdo das engrenagens é:

L ’
Sfb = mSﬂ, (56)

em que S’» € a resisténcia a fadiga de flexdo publicada pela AGMA. Sp € a resisténcia
corrigida, e os fatores K sdo modificadores para levar em conta condi¢cdes diversas
(NORTON, 2013).

Segundo Norton (2013), os dados experimentais sdo para uma vida 1E7 ciclos, dessa
forma, um ciclo de vida menor ou maior requererd modificacdes na resisténcia a fadiga de

flexdo baseado na relacdo S-N do material. A Figura 15 ilustra os fatores de vida K, para

diferentes resisténcias definidas como dureza Brinell.

Figura 15 - Fator de resisténcia a flexao K,

5.0
I

4.0 = K, =9.4518 N '

400 HB |
3.0 [\r :(.I:VI—I-;\‘HHW:

superficie cementada  f— i i &+ -~ L el |
por carbono »50 HB =

. 2 W x — K, =4.9404 N*®
2.0 <

160 HB D

N N
K T N K, = 13558 N2
| i LN
1,0 49— o _ Y 2104 AF00538 i 1.0
09 K, =23194 N Q Iy
0.8 _/( 0.8
0.7 Kp =16831 N 00323 0.7
0.6 | 0.6
0.5 | 0.5
10 10° 10* 10° 10° 107 10° 10° 10"

niimero de ciclos de vida N

Fonte: (NORTON, 2013).

Para a determinacédo do fator de vida, a AGMA sugere que a por¢do superior da zona

hachurada pode ser usada para aplicacdes comerciais. A porcéo abaixo da zona hachurada é
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geralmente usada para aplicacBes de servico critico em que pouca crateracdo e desgaste de
dente sdo permissiveis e onde se requer suavidade de operagdo e niveis baixos de vibrag&o.
Infelizmente, valores similares ainda ndo foram desenvolvidos para engrenagens de materiais
distintos desses acos (NORTON, 2013).

Segundo Norton (2013), a temperatura do lubrificante € uma medida razoavel da
temperatura da engrenagem. Para acos em Oleos com temperaturas até cerca de 250°F
(aproximadamente 120° C), Ky pode ser posto igual a 1. Para temperaturas maiores, fazendo
as conversdes necessarias, Kt pode ser estimado a partir de:

492+ 18T

= o7
Kr 220 (57)

em que T é a temperatura do 6leo em °C.

Os valores de resisténcia da AGMA baseiam-se na probabilidade estatistica de 1 falha
em 100 amostras, ou uma confiabilidade de 99% (NORTON, 2013), dessa forma, caso esta
condigdo seja suficiente, deve-se utilizar Kr = 1. Se um fator de confiabilidade maior ou

menor for desejado, Kr pode ser determinado a partir da Tabela 7.

Tabela 7 - Fator de confiabilidade

Confiabilidade [%0] Kgr
90 0,85

99 1,00

99,9 1,25

99,99 1,50

Fonte: (NORTON, 2013).

2.3.10 Resisténcia a fadiga de superficie

Ha quatro fatores de correcdo que necessitam ser aplicados aos valores publicados
pela AGMA a fim de obter o que designaremos como a resisténcia a fadiga de superficie
corrigida para engrenagens (NORTON, 2013):

CCy ,
Sfe = m%c (58)

em que os fatores Cr e Cr sdo 0s mesmos que Kr e Kr. C; é o fator de vida, tem 0 mesmo
propoésito que o coeficiente K., porém se refere a uma curva S-N diferente e Cy é o fator de

razao de dureza.
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O fator de vida Cv pode ser encontrado através da Figura 16, de modo que as mesmas
sugestdes da AGMA para K se enquadram.

Figura 16 - Fator de resisténcia a flexao C;

2,0
C,=14488 N -0,023
(?L ﬁ\
1.0 )
0.9 ///-?A\ 0.9
0-8 i // \ 0.8
0.7 C,=2.466 N 0,056 03
0.6 5
0.5 .
10 10° 10* 10° 10° 107 108 10° he

Fonte: (NORTON, 2013).

O fator de razdo de dureza CH leva em conta situagdes nas quais os dentes do pinh&o
sdo mais duros que os dentes da engrenagem e, assim, atua para endurecer as superficies do
dente da engrenagem quando em funcionamento. Cn é aplicado somente para a resisténcia do
dente da engrenagem, ndo do pinhdo (NORTON, 2013). Existem duas maneiras de encontrar
o valor de Cn

e Para pinhdes e coroas endurecidos completamente:

(59)
Chy=1+A4({—-1)
( HB,
0 H_B3 <12
HB, HB,
Ay = < 0,00898H—B3 —0,00829 1,2 < H_B3 <17 (60)
HB,
\ 0,00698 H_B3 > 1,7

em HB; refere-se a dureza Brinell do pinhdo e HB3 da coroa.

e Para pinhdes com endurecimento de superficie (Dureza acima de 48 HRC) e
coroas endurecidas completamente:

By = 0,00075e~%052Rq (62)

em que Rq ¢ a rugosidade média quadratica do dente do pinhdo [pm rms].
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Bralla (1999) reproduz através da Figura 17 alguns valores de rugosidade média R,

para diversos processos de fabricacdo submetidos a determinados acabamentos.

Segundo Agostinho et at., a medida R, elevada ao quadrado traz um aumento do
efeito da irregularidade, fazendo com que o valor de R, seja cerca de 11% maior que o valor

de R,, assim, pode-se assumir:
R, = 1,11R, (63)

Figura 17 - Acabamento superficial para alguns processos de fabricacéo

Roughness height rating, gm (zin), AA

Process 50 25 125 63 32 16 080 040 020 010 Q05 Q0250012
(2000} (1000) (500) (250) (128) (63) (32) (6} (8} (4) (2} (1) (0.5

Flame culting
Snagging

Sawing

Planing, shoping

Drilling
Chemical milling

Electrical-discharge

machining
Milling L, s

Breaching
Reaming

Electron beam

Laser

Electrochemical
Boring, turning FTTTTTS
Barrel finishing

Electrolytic grinding
Roller burnishing
Grinding I TTTTTS

Honing

Electrapolish
Polishing
Lopping
Superfinishing

Sand costing
Hot rolling
Farging

Permanent-maold
cashing

Investment casting

Ty

Extruding
JCDH rolling, drowing
Die casting

FFrrrrs

The ronges shown ore typical of the processes listed I - overage opplication
EZZ3 =less frequent application

Higher or lower valueés may be obtoined under special conditions.

Fonte: (BRALLA, 1999).
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2.3.11 Coeficiente de seguranca quanto a fadiga de flexéo

Os coeficientes de seguranca quanto a fadiga de flex&o sdo calculados para cada um
dos componentes do par engrenado e podem ser encontrados da seguinte forma:

S
__ b
Nfbpinhao - (64)
bpinhéo
S
__°fb
Fheoroa = G (65)

2.3.12 Coeficiente de seguranca quanto a fadiga de superficie

O coeficiente de seguranca quanto a fadiga de superficie € 0 mesmo para os dois

componentes do par engrenado e pode ser encontrado da seguinte forma:

Nfc = (66)

2.4 Dimensionamento de engrenagens conicas
2.4.1 Geometria

A Figura 18 mostra uma secdo transversal de duas engrenagens conicas acopladas.
Seus angulos de cone de referéncia sdo denotados por &, e &5 para 0 pinhdo e a coroa,
respectivamente. Os diametros de referéncia sdo definidos nas extremidades maiores, na parte
detrés do cone. O tamanho e o formato do dente sdo definidos no cone detras e sdo similares a
um dente de engrenagem reta com um pinhdo de adendo longo para minimizar a interferéncia
e 0 adelgacamento (NORTON, 2013).

A largura de face b, pode ser limitada, geralmente pela diviséo da geratriz R, por 3. A
partir da Figura 18, a geratriz pode ser determinada da seguinte forma:

_ d; _ ds
" sind, 2sind, 2sind;

(67)

a
A razdo de engrenamento para um par de engrenagens conicas a 90° pode ser
definido como:
N3 d3

)
—2= — =tand; = cotd, (68)

Tzws_Nz_dz
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Figura 18 - Geometria e nomenclatura da engrenagem conica

dngulos do cone
de referéncia

' _didmetro de referéncia__’
-

da engrenagem d
\ /
\ cone Ll‘ll[\‘[i(\[ /
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\I/
i

Fonte: Adaptado de (NORTON, 2013).

2.4.2 Analise de forcgas

Segundo Norton (2013), ha componentes de forca tangencial, radial e axial agindo

em uma engrenagem conica ou espiral. Para uma engrenagem conica reta:

2T
t = E (69)
W, = W,tan ¢ sin§ (70)
W, = Wi tan ¢ cos § (72)
Wi
W = cos 0 (72)

em que dm € 0 diametro médio e pode ser calculado da seguinte forma:

dy, =d—bsiné

2.4.3 Analise de tensdes

Em uma montagem tipica de engrenagens cOnicas, uma das engrenagens é
frequentemente montada em balango, fora do mancal. Isso significa que as deflexdes do eixo

podem ser mais pronunciadas e ter maior efeito na natureza do contato entre dentes. Uma
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outra dificuldade que ocorre ao predizer as tensbes em dentes de engrenagens coOnicas de
dentes retos é o fato de os dentes serem afunilados. Assim, para atingir contato perfeito de
linha passando pelo centro do cone, os dentes tém de fletir mais na extremidade maior que na
extremidade menor. Para se obter essa condigdo requer-se que a carga seja proporcionalmente
maior na extremidade maior. Por causa desse carater variavel da carga através da face do
dente, é desejavel ter uma largura de face razoavelmente pequena (BUDYNAS; NISBETT,
2011).

2.4.4 Tensao de flexdo

Segundo Budynas e Nisbett (2011), a equacdo da tensdo de flexdo em engrenagens
conicas pode ser descrita da seguinte forma:

1000W; KK, Y¢Kup
Or =

b mee YY) (73)
em que Ka é o fator de sobrecarga, K, é o fator dindmico, me: € 0 modulo transversal externo,
Yx € o fator de tamanho para flexdo, Kus & 0 fator de distribuicdo de carga, Ys € o fator de
curvatura ao longo do comprimento e Y, é o fator geométrico.

Para o fator de sobrecarga Ka, foi utilizado o mesmo conceito que o coeficiente das
engrenagens cilindricas de dentes retos da Tabela 5.

O fator dindmico Ky leva em consideracdo o efeito da qualidade dos dentes de
engrenagem com relagdo a velocidade e a carga. A AGMA se utiliza de um nimero de
acuracia de transmissao para descrever a precisdo com a qual perfis de dentes sdo espacados
ao longo do circulo primitivo (BUDYNAS; NISBETT, 2011).

Para o dimensionamento das engrenagens conicas, Kv foi calculado da seguinte
maneira:

50 + 200V 74
KUZT ( )

O fator de flexdo Yx pode ser encontrado da seguinte forma (BUDYNAS; NISBETT,
2011):

m, < 1,6 mm
Y, = { 0,5 et (75)

0,4867 + 0,008339m,, 1,6 <m, <50mm
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O fator de distribuicdo de carga Kgz é definido da seguinte forma (BUDYNAS;
NISBETT, 2011):
KHﬁ = Kmb + 5,6(10_6)b2 (76)

Em que:

1,00 ambos os membros montados entre mancais
Ky = 11,10 um membro montado entre mancais 77)
1,25 nenhum membro montado entre mancais

De acordo com Budynas e Nisbett (2011), o fator de curvatura Yz para engrenagens
de dentes retos € igual a 1. A Figura 19 mostra o fator geométrico Y, para engrenagens
conicas de dentes retos com um angulo de pressdo de 20° e angulo entre eixos de 90°.

Figura 19 - Determinagéo do fator geométrico Y, de engrenagens conicas

Numero de dentes na engrenagem acoplada
13 15 25 30 35 40 45 50

100
90
80
70
60
50
40
30
20

10
0,16 0,18 0,20 0,24 0,26 0,28 0,30 0,3 0,4 0,40

Fator geométrico, J (Y))

Fonte: (BUDYNAS; NISBETT, 2011).

Nimero de dentes da engrenagem para a qual se quer o fator geométrico
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2.4.5 Tensao de superficie

Segundo Budynas e Nisbett (2011), a tenséo de superficie ou tensdo de contato pode

ser definida da seguinte maneira:
1000W,
Oy = 4g (—

bz KakokugZiZx) (78)

em que os termos Ka, Kv e Ky sdo os mesmos definidos no topico acima. Z: é o coeficiente
elastico, Z € o fator geométrico, Z, é o fator de tamanho, Z, € o fator de coroamento.

O coeficiente elastico para resisténcia a cavitacdo Zg € dado da seguinte forma
(BUDYNAS; NISBETT, 2011):

1
7. =
E 1—v12+1—v22> (79)
"TE E,

em que E; e E; sdo 0s modulos de Young para o pinh&o e coroa, respectivamente [N/mm?2].
A Figura 20 mostra o fator geométrico Z, para engrenagens conicas de dentes retos
com um angulo de pressdo de 20° e angulo entre eixos de 90° (BUDYNAS; NISBETT, 2011).

Figura 20 - Determinacdo do fator geométrico Z; de engrenagens conicas

Nuimero de dentes da coroa
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Fonte: (BUDYNAS; NISBETT, 2011).
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O fator de tamanho para resisténcia a cavitacdo pode ser encontrado a seguir
(BUDYNAS; NISBETT, 2011):

0,5 b<12,7mm
Z, = {0,00492b + 0,4375 12,7 < b <114,3mm (80)
1 b>114,3mm

Os dentes na maior da maior parte das engrenagens conicas apresentam coroamento
na direcdo do comprimento imposto durante o processo de manufatura, para acomodar a
deflexdo da montagem (BUDYNAS; NISBETT, 2011). O fator de coroamento para
resisténcia a cavitacao Zyc é expresso abaixo:

1,5 dentes coroados de forma apropriada

L = { 81
xe 2,0 ou dentes maiores nio coroados (81)

2.4.6 Resisténcia a fadiga de flexdo

De acordo com Budynas e Nisbett (2011), a resisténcia a fadiga de flexdo pode ser

calculada através da Equacdo (82):

o = OpYnr
TP SeKeY,

(82)

em que Ynr € 0 fator de ciclagem de tenséo, S¢ é o fator de seguranca que para este projeto sera
adotado igual a 1, para que seja possivel encontrar o coeficiente de seguranca quanto a fadiga
de flexdo, Ky € o fator de temperatura e Yz é o fator de confiabilidade.

O fator de ciclagem de tens@o Ynt pode ser encontrado pela Figura 21 e calculado da

seguinte forma:

2,7 10%2 <n; <103
-0,1182 3 6
6,1514n, 10° < n; < 3(10°)
NT = —-0,0323 6 10 (83)
1,6831n; 3(10°) <n;, <10 geral

1,3558n; 9323 3(10%) < n, <1010 critico
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Figura 21 - Fator de ciclagem Yy

3,5
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Fonte: (BUDYNAS; NISBETT, 2011).

O fator de temperatura K é obtido com base nas equagdes abaixo:

1 0°C < 6 < 120°C
Ko =1273 + 6 . (84)
253 6 > 120°C

O fator de confiabilidade Yz é calculado por meio das seguintes equacles de
interpolacéo logaritmica:

_ 0,5-0,25log(1—R) 0,99 <R < 0,999

Z=0,7-0,15log(1—R) 0,90 <R < 0,99 (85)

2.4.7 Resisténcia a fadiga de superficie

Segundo Budynas e Nisbett (2011), a resisténcia a fadiga de superficie pode ser
obtida pelo seguinte equacionamento:

_ oxZnrlZy

OHp =~ — (86)
SuKo+/Yz

em que Zyr é o fator de ciclagem de tensdo, Zw € o fator de raz&o de dureza, Sy € o fator de
seguranca que para este projeto sera adotado igual a 1, para que seja possivel encontrar o

coeficiente de seguranca quanto a fadiga de superficie.
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O fator de ciclagem de tensao € calculado da seguinte maneira:

B 2 103 <n; <10* 87)
NT' ™ |3,4822n, %992 10* <n, < 101°
em que n. é a vida em ciclos.
Para determinar o fator de razdo de dureza Zw existem dois cenarios
e Para pinhdes e coroas endurecidos completamente:
N,
N3
_ Hp,

B, = 0,00898 (—=) — 0,00829 (89)

B3

e Para pinhdes com endurecimento de superficie (Dureza acima de 48 HRC) e
coroas endurecidas completamente:

B, = 0,00075e(~052Ra2) (91)

em que R, € a rugosidade média do pinhao [um].

2.4.8 Coeficiente de seguranca quanto a fadiga de flexéo

O célculo dos coeficientes de seguranca quanto a fadiga de flexdo para as

engrenagens conicas é analogo ao referente as engrenagens cilindricas de dentes retos. Assim:

O—FP . ~
_ pinhao
Nfbpinhio - (92)
Fpinhio
OFp
_ coroa
Nfbcoroa - O— (93)
Fcoroa

2.4.9 Coeficiente de seguranca quanto a fadiga de superficie

Da mesma forma que o coeficiente de segurancga quanto a fadiga de flex&o, o calculo
do coeficiente de seguranca quanto a fadiga de superficie também é anélogo ao referente as

engrenagens cilindricas de dentes retos:

_ o
Ny =" (94)
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3 MATERIAIS E METODOS

3.1 Dados de entrada

Para este projeto foram utilizadas as versdes estudantis dos softwares CAD
SolidWorks® e Autodesk Inventor® para desenho e melhor visualizacdo da montagem dos
componentes. Utilizou-se de catalogos para os elementos comerciais, de modo que para 0s
rolamentos foi utilizado o catadlogo da SKF® e para os aneis eldsticos o catdlogo da
SEEGER®.

Para o dimensionamento dos componentes, foram seguidas bibliografias
consolidadas, de modo que para auxiliar os calculos foram utilizadas planilhas eletrénicas.

Segundo o Regulamento Administrativo e Técnico Baja SAE Brasil (RATBSB), para
assegurar uma base equivalente de comparacgdo para os eventos dinamicos, todos os veiculos
devem usar 0s mesmos motores: Briggs & Stratton OHV Intek Model 20 (série 20) ou Briggs
& Stratton OHV Vanguard Model 19 (série 19). Os Unicos numeros de modelo aceitaveis sao:
205432, 205437, 205332 e 205232, 19L.232-0054-G1.

A equipe Baja UFSCar possui 0 motor Briggs & Stratton OHV Vanguard Model 19,
tal qual suas curvas de torque e poténcia em funcdo da rotacdo podem ser visualizadas na
Figura 22.

Pela Figura 22(a), pode-se notar que o maior torque esta localizado em torno de 2600
rpm, faixa essa que representa uma poténcia de aproximadamente 6,8 HP que quando

convertido para o Sl, obtém-se uma poténcia de 5,1 kW.

Figura 22 - Curvas de torque e poténcia do motor

Briggs & Stratton M19H 10.0 HP Net Torque

16.00

- 20.00
14.00

12.00

r 15.00

10.00

Ib-ft

b 1000 &

- 5.00

0.00 0.00
2000 2200 2400 2600 2800 3000 3200 3400 3600
RPM

(a) Curva de torque pela rotagdo
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Briggs & Stratton M19H 10.0 HP Net Power

8.00 e 6.00
oo _—
/ 5.00
6.00 o
—
/ 4.00

Horsepower
v
=)
S
kw

2000 2200 2400 2600 2800 3000 3200 3400 3600
RPM

(b) Curva de poténcia pela rotacao
Fonte: (BRIGGS & STRATTON, 2022).

A transmissdo primaria variavel que o time detém é do tipo Continuously Variable
Transmission (CVT) da marca CVTech®, sendo que algumas caracteristicas sdo evidenciadas
na Tabela 8 e suas dimensdes principais podem ser visualizadas na Figura 23.

Tabela 8 - Especificagdes da CVTech

Entre eixos [mm] Correia Rglqgao Re,la_(;ao Varlaga~o da
minima maxima relacao
299 KE52-2205-S 3:1 0,43:1 6,97

Fonte: Adaptado de (CVTECH-IBC, 2012).

Figura 23 - Dimensdes principais da CVTech em mm

Fonte: Adaptado de (CVTECH-IBC, 2012).
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Para este projeto, o dimensionamento dos elementos serd realizado levando em
consideragdo o torque méximo do motor e redugdo maxima da CVT, que de acordo com 0s
fabricantes os valores sdo de 18,7 Nm e 3, respectivamente.

Por meio de Nishiguchi (2018), a equipe Baja UFSCar utilizou como dado de entrada
a massa total aproximada de 278,9 kg, considerando a adi¢cdo de novos componentes para o
sistema 4x4, sendo eles: o diferencial dianteiro, eixo cardd e acoplamento. Além disso, 0
centro de gravidade foi deslocado de modo que o peso total estaria distribuido em 63% nas
rodas traseiras e 37% nas rodas dianteiras, sendo possivel estipular um valor de reducéo
nominal desejado de 11,7. O erro m&ximo aceitavel entre a reducdo nominal e a real foi
definido como sendo de 0,6%.

Como dito anteriormente, os desafios enfrentados nas competi¢cdes organizadas pela
SAE Brasil sdo diversos, ao ponto de que a maior dificuldade é projetar um veiculo que
consiga se sair bem em todas as provas. Este projeto foi desenvolvido pensando
principalmente na prova de tragdo, em que acontece em solo horizontal e de acordo com
RATBSB um dispositivo é engatado ao ponto de reboque traseiro do veiculo e, conforme o
veiculo se move, a carga do dispositivo aumenta progressivamente. Para este cenario, a
distribuicdo de poténcia entre os eixos traseiro e dianteiro seguird da mesma forma que a

distribuicdo de peso mencionada acima.

Figura 24 - Esquematico da prova de tracao
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Fonte: (BAJA SAE BRASIL, 2022).

Este projeto foi baseado em calculos para que os componentes tenham vida de
aproximadamente 1000 horas, tempo suficiente para participar de 4 competicOes e realizactes
de testes. Nao foi realizado o célculo de vida 1SO dos rolamentos e nem a definicdo da
viscosidade do 0leo. Foi feita uma analise da vida L,, em funcdo da carga equivalente e

capacidade de carga dos rolamentos para se ter ideia do seu tamanho. Além disso, também
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ndo foi levado em consideragdo a montagem e o projeto da carcaga do redutor, mas o

dimensionamento dos eixos partiu do principio de deixar o centro dos rolamentos alinhados.

3.2 Solucéo escolhida

A partir da sessdo secdo 2.1, pode-se visualizar um comparativo entre os tipos de

transmissdo que seriam capazes de proporcionar um sistema 4x4 no protétipo veicular da

equipe Baja UFSCar na Tabela 9.

Tabela 9 - Comparacao entre os sistemas de transmissao

Tipo _de~ Vantagens Desvantagens Rendimento Rgla_gao
transmissao maxima
- Auséncia de geragéo de - Concentradores
Engrenagens  forcas axiais de tensGes
cilindricas de - Resisténcia a altos torques - Alto ruido 95 - 99% 8
dentes retos - Baixo custo - Necessidade de
- Manufatura simples lubrificacéo
-Geragéo de
Engrenagens forcas axiais
cilindricas . N - Alto custo
helicoidais Ig/l;zgrrejig:)mensoes - Manufatura mais 95 - 99% 8
(Eixos complexa
paralelos) - Necessidade de
lubrificacdo
A - Geragdo de
oo RGBS O s oo
- Alto ruido
- Baixo ruido .
- Melhor absorcéo e - Maiores
. dimensdes
amortecimento de choques ~ ~ Escorreqamento
Correias - Disposigao simples orreg 70 - 98% 20
- Grande distancia entre - Variagdo no
alongamento da
centros correia
- Facil desacoplamento
: - Alto ruido
- Baixo custo . x
- Grande distancia entre - Varlagdo na
Correntes velocidade 95 - 99% 10
centros .
- Facil manutencédo - Acumulo de
sujeira

Fonte: Proprio autor.

Para este projeto, optou-se pela combinacdo de dois pares de engrenagens cilindricas

de dentes retos e um par de engrenagens cOnicas conforme Figura 25, por se tratar de

elementos que podem ser manufaturados dentro da prépria universidade e pelos proprios
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membros, uma vez que sdo componentes relativamente simples de serem fabricados,
contribuindo para o intuito do projeto e missdo da equipe que é fazer com que os alunos
evoluam e adquiram conhecimento para estarem preparados para o mercado de trabalho.

Figura 25 - Esquema adotado para o projeto

1° Par de )
engrenagens 4 Eixo

————————————————————————

= P
- il &
1° Eixo — T X
A 5
7 3% Par de
. % engrenagens
2°Eixo —— Ty 4 x
747 |
: Lie
3° Eixo — %L X o
ol
A =+
2° Par de
engrenagens

Fonte: Proprio autor.

Na Figura 26, é possivel visualizar uma representacdo simplificada da solucdo
escolhida no veiculo. Solugbes envolvendo correias ou correntes exigiriam de um espaco
grande para implementacdo no veiculo. As engrenagens helicoidais ndo foram escolhidas
devido & complexidade de sua fabricagdo, uma vez que serdo manufaturadas pelos proprios

membros da equipe.
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Figura 26 — Representagdo simplificada da caixa da solucéo escolhida no veiculo

Diferencial
1 N 1IN
1 N N\ 1 IS
A N \/ A N
1 N 1IN
Motor
I — Eixo carda
CVT ~—
1 N 1IN
1 TN 1 IS
1 N 1IN
1 N 1 IS

Caixa de redugdo

Fonte: Proprio autor.

Para a integracdo do sistema 4x4 sera necessario a utilizacdo de um eixo cardd e um
diferencial para transmissdo de poténcia para as rodas dianteiras, porém o dimensionamento

dos mesmos néo sera desenvolvido neste projeto.

3.3 Definicao das relagbes parciais
Para definir as reducdes parciais, utilizou-se como estimativa inicial a Figura 8, na
qual é necessario entrar com o valor da reducdo final no eixo das abscissas e cruzar com as
curvas u; e uy, dessa forma, é possivel encontrar a reducdo do primeiro e do segundo par,
respectivamente. Para o0 caso em questdo, utilizou-se inicialmente u; = 4 e u;; =2,9.
A fim de viabilizar o projeto de um diferencial dianteiro que seja capaz de receber
como entrada um eixo cardd, este projeto foi realizado considerando que o par de engrenagens

conicas teria relagdo 1:1, pois para que a conexdo seja bem-sucedida, é necessario que na
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entrada do diferencial haja um engrenamento hipoidal ou conico que, devido a geometria do
conjunto, o pinh&o e a coroa ndo podem ter a mesma dimens&o.

Com os valores das reducGes parciais em maos, foi possivel determinar o nimero de
dentes de cada par de engrenagens, respeitando o erro de 0,6% em relacdo a reducédo final
desejada. A estratégia utilizada foi iniciar com o menor nimero de dentes possivel, a fim de
se obter dimensdes mais compactas, com menor momento de inércia e massa. Mais a frente

sera possivel verificar a comparacéo realizada entre as solucdes encontradas.

3.4 Defini¢do dos modulos transversais parciais

A estimativa inicial dos mddulos transversais parciais partiu da Figura 7, de forma
que foi tracada uma linha vertical no eixo das ordenadas no valor de rotacdo referente ao
torque maximo do motor dividida pelo valor de reducdo maxima da transmissdo primaria, e
uma linha horizontal no eixo das abscissas referente ao valor de poténcia maxima do motor. A
mesma metodologia foi utilizada para definir o modulo transversal do segundo par de
engrenagens, porem entrando com os valores de rotacdo e poténcia corrigidos. Assim, 0s
calculos de dimensionamento inicial foram realizados utilizando médulo igual a 2 mm para o

primeiro par de engrenagens, 2,5 mm para o segundo e 2 mm para o terceiro.

3.5 Rendimentos e poténcias
Para céalculo das poténcias, rotacdes e torques eixo a eixo, seguindo as
recomendacdes de Budynas e Nisbett (2011), estabeleceu-se que Ngcpr = 97%, Necon =
98% € Nmancar = 99%. O rendimento da transmissdo priméria foi determinado com base nos
dados do fabricante, o qual informa que ncyr = 80%.
Dessa forma, utilizando as equa¢des demonstradas na sessao 3.2.4 os valores obtidos

estdo expressos na Tabela 10.

Tabela 10 - Poténcias em cada eixo

Eixo Poténcia [kW]
Eixo 1 (CVT) 4,02
Eixo 2 (Intermediario) 3,84
Eixo 3 (Saida rodas traseiras) 3,67
Eixo 4 (Saida para diferencial) 1,37

" Para 0 4° Eixo houve uma diminuicdo significativa na poténcia devido a distribuicdo do peso do veiculo, que
para este projeto esta sendo considerado 63% para as rodas traseiras e 37% para as rodas dianteiras levando em

conta a adi¢8o de novos elementos.

Fonte: Proprio autor.
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Os valores de rotacbes e torques ndo serdo mostrados nesta sessdo pois até o

momento ndo foi possivel definir as redugdes parciais finais dos pares de engrenagens.

3.6 Dimensionamento das engrenagens cilindricas de dentes retos

Para as engrenagens, foi escolhido o material aco AISI 4140 nitretado por ser um
material facilmente encontrado no mercado, confiavel e conhecido pela equipe. Como nao foi
realizado nenhum ensaio mecanico no material, os valores expostos por Norton (2013)
referentes as resisténcias a fadiga de flexdo, a fadiga de superficie e dureza foram utilizados,
tal qual Sf, =310 MPa, Sf. = 1250 MPa e HB = 456 HB, assim, para 0 modulo de
elasticidade e coeficiente de Poisson foi utilizado E = 206 GPae v = 0,3.

A estimativa inicial de largura de face das engrenagens cilindricas de dentes retos foi
calculada como sendo Froq = 12m € Fyinpae = 13m, uma vez que a faixa recomendada por
Norton (2013) é de 8m < F < 16m. J& para a largura da face do cubo, utilizou-se da equagéo

exposta por Niemann (1971):

s| T
~ 95
l~x 100 (95)

onde x é um coeficiente que leva em consideracdo o tipo de unido eixo-cubo e o tipo de
material. Para unido utilizando chaveta plana e cubo de aco x = 3,5, dessa forma [.; = 41,9
mme l., = 58,7 mm.

Para o angulo de presséo, o valor utilizado foi ¢ = 20°, pois segundo Norton (2013)
é o valor mais comumente usado.

Para determinacdo dos coeficientes de aplicacdo de carga, assumiu-se que 0s choques
das maquinas motora e movida foi pesado e moderado, respectivamente, uma vez que o motor
utilizado pela equipe Baja UFSCar € monocilindrico de combust&o interna e o veiculo néo é
relativamente leve, dessa forma, os valores obtidos foram K, = C, = 2.

O numero de qualidade Q,, adotado foi 7, uma vez que a AGMA recomenda a
utilizacdo deste numero para velocidades primitivas entre 0 e 4 m/s. Assim, K,,; = C,; = 0,80
e K,, = C,, = 0,86, em que 0s subindices 1 e 2 se referem ao 1° e 2° par de engrenagens,
respectivamente.

O coeficiente de borda utilizado foi K, = 1 e, para isso, foi adotado ¢, = 1,2h.
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Como nenhuma engrenagem do projeto proposto € intermediéria, foi utilizado K; = 1
para todas os componentes.

Como mencionado anteriormente, os dados de mddulo de elasticidade e coeficiente
de Poisson foram retirados de Norton (2013) e com isso, para o coeficiente elastico obteve-se
C, = 189,81 MPa.

Como o acabamento superficial das engrenagens sera padrao, adotou-se Cr = 1.

Com base nas Figura 15 e Figura 16, e por caber a utilizagdo da por¢do superior da
zona hachurada, pois elementos de caracteristicas comerciais atendem as necessidades do
projeto, é possivel definir os fatores de correcdo de vida das engrenagens. Os valores
encontrados podem ser vistos na Tabela 11.

Tabela 11 — Parametros de vida das engrenagens cilindricas de dentes retos
Coeficiente Pinhd&o1 Coroal Pinhdo2  Coroa?2

Ly, [h] 1000 1000 1000 1000

n [rpm] 866,67 212,73 212,73 74,45
L [ciclos] 5,20E+07 1,28E+07 1,28E+07 4,47E+06

K; 0,99 1,01 1,01 1,03

G 0,96 0,99 0,99 1,05

Fonte: Proprio autor.

Vale ressaltar que para o calculo dos coeficientes de correcdo de vida, foi levado em
consideracdo a rotacdo de torque maximo do motor dividido pela reducdo maxima da CVT.

Para determinacdo do fator de confiabilidade, devido o baixo volume de producéo,
assumiu-se a possibilidade de 1 a cada 100 pecas falhar antes do tempo requerido, ou seja,
confiabilidade de 99%, valor esse que satisfaz a necessidade do projeto, ja que ndo se trata de
producdo em massa, assim Ky = C, = 1.

Com base em estudos utilizando sensores LM35, a equipe Baja UFSCar conseguiu
levantar dados referentes a temperatura do 6leo da caixa de transmissao de prototipos antigos
e 0 maior valor nédo ultrapassou de T = 80 C°, com isso, assumindo este mesmo valor como
dado de entrada, foi possivel definir os coeficientes de correcdo de temperatura como sendo
Kr=Cpr=1.

Como as engrenagens serdo manufaturadas dentro da propria universidade em
fresadoras comuns, a rugosidade média aritmética pode ser admitida como sendo R, = 0,8
um, como exposto por Bralla (1999) na Figura 17. Além disso, pelo fato de utilizar o mesmo

material, com mesma dureza, para os componentes, utilizou-se Cy = 1.
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Os fatores de carregamento K,,, e C,, dependem da largura de face do dente e os
coeficientes de tamanho K, e C; dependem do mddulo transversal e como até o momento
esses dois parametros ndo foram definidos, serdo apresentados mais a frente. O mesmo
acontece com o fator geométrico de superficie I, que depende do diametro primitivo, médulo

e distancia entre centros das engrenagens.

3.7 Alivio na alma das coroas cilindricas de dentes retos
Com o intuito de diminuir o momento de inércia das engrenagens cilindricas de
dentes retos, foram realizados alivios em suas almas. Foi utilizado como base algumas ideias
apresentadas por Orlov (1976), de forma que a geometria definida para as almas das coroas de

dentes retos pode ser visualizada na Figura 27.

Figura 27 - Dimens0es utilizadas para o alivio da alma das engrenagens
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Fonte: Proprio autor.
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3.8 Dimensionamento das engrenagens conicas
Para as engrenagens conicas, vale relembrar que para este projeto, decidiu-se que
relacdo de engrenamento escolhida foi 1:1, de forma a possibilitar a instalacdo de um
diferencial dianteiro que ligara o eixo carda ao eixo dianteiro do veiculo.
Assim como para as engrenagens cilindricas de dentes retos, para as engrenagens
conicas o material escolhido foi o AISI 4140 nitretado, de modo que os valores referentes a
resisténcia a fadiga e dureza foram retirados de Norton (2013).

A= . R
A largura dos dentes das engrenagens coénicas foi calculada como sendo b = ?“

seguindo a recomendacdo de Budynas e Nisbett (2011) e a largura do cubo foi determinada
pela Equacdo (95) resultando em I3 = 30 mm.

Para Q, = 7, os fatores dindmicos encontrados foram K3 = C,3 = 1,14.

Com o intuito de se ter um coeficiente de distribuicdo de carga ndo tdo alto atrelado
com a dificuldade de montagem, optou-se pela solu¢do de apenas um membro do par de
engrenagens conicas estar montado entre mancais.

Os dentes ndo serdo coroados, assim Z,. = 2,00. Como se trata de um par de

engrenagens conicas de dentes retos Yz = 1.
O resultado dos fatores de ciclagem pode ser visualizado na Tabela 12.

Tabela 12 - Parametros de vida das engrenagens conicas
Coeficiente Pinhdo3  Coroa 3

Ly 1000 1000
n [rpm] 212,73 212,73
ng 1,28E+07 1,28E+07
Zont 1,30 1,30
Yot 0,99 0,99

Fonte: Proprio autor.

Para este caso, 0 mesmo material estd sendo utilizado para ambas as engrenagens,
portanto, o fator de razéo de dureza Z,, = 1.

Como mencionado na sesséo anterior, o valor de temperatura aproximado da caixa de
engrenagens é de T = 80 C°, dessa forma, Ky = 1.

Este projeto requer que o coeficiente de seguranca devido a fadiga seja 1,1 < Ny <
1,5, dessa maneira, para os calculos das tensGes em que as engrenagens cOnicas estdo
submetidas, sera considerado S, = Sy =1, a0 passo que posteriormente o coeficiente de

segurancga serd calculado a partir da raz&o entre a tensdo submetida e a sua resisténcia.
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Utilizando o mesmo principio da sessdo anterior, a confiabilidade sera de 99%, o que
resultaemyY, =7, = 1.

Os coeficientes Z, e Kyp dependem do diametro primitivo, o Y, depende do modulo
transversal externo e os fatores Z; e Y; dependem do nimero de dentes, e como até 0 momento

esses valores ainda ndo foram definidos, estes coeficientes serdo apresentados mais a frente.

3.9 Dimensionamento dos eixos

Para os eixos, 0 material escolhido foi 0 ago 4130 temperado e revenido a 1200°C,
pelo mesmo motivo mencionado na escolha do material das engrenagens. Segundo Norton
(2013), o material tem S,,, = 814 MPae S, = 703 MPa.

Com as engrenagens definidas, foi possivel realizar os diagramas de corpo livre para
cada eixo. Primeiramente, definiu-se uma medida estimada para a distancia entre o0s
rolamentos de cada eixo. Com base na largura de face dos cubos das engrenagens e em
catalogos de rolamentos e de anéis elasticos, foram determinadas as distancias entre cada

ponto conforme a Tabela 13.

Tabela 13 - Distancias entre os pontos dos eixos

Segmento de reta Distancia [mm]
PO, 74,00
0.P; 96,00
0,0, 129,00
0,C, 42,00
03P, 96,00
050, 129,00
03P; 162,00
S,0¢ 25,00
$.S, 202,00
0sC, 42,00
0:0, 129,00
0,C; 25,00
0,04 58,00
0,5, 95,00

Fonte: Proprio autor.

Vale ressaltar que no trecho do Eixo 1 em que é montada a polia movida, foi
acrescentada a espessura de um calgo para corrigir possiveis erros de localizacdo dos

componentes na montagem. A medida do cal¢o deve ser exatamente a definida no projeto,
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porém, na hipotese de haver desvios na concepcao do projeto, os erros podem ser transferidos
para a dimensdo da bucha. Para a montagem das engrenagens conicas nos eixos também foi
pensado em colocar calgos para corrigir imperfei¢des, pois para caso as engrenagens fiqguem
um pouco distantes entre si, o rendimento cai consideravelmente, dessa forma, os cal¢os tém
por objetivo aumentar o méximo possivel o contato entre elas.

A letra P representa a polia movida da transmisséo priméria, as letras O; representam
os mancais em que o prefixo i faz relagdo ao nimero do mancal e as letras P; e C; representam
0s pinhdes e coroas, respectivamente, onde o prefixo j faz mencéo ao par. As letras S, fazem
referéncia a saida do eixo, de forma que S; e S, estdo localizadas no Eixo 3 e a saida S5 no
Eixo 4.

Com os valores da Tabela 13 as forcas provenientes das engrenagens e polia, é
possivel realizar os diagramas de corpos de cada eixo e determinar suas reacdes de apoio

conforme a Figura 28.

Figura 28 - Diagramas de corpos livres dos eixos
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(d) Eixo 4

Fonte: Proprio autor.

As forcas devido a polia foram calculadas seguindo as orientagdes expostas por Budynas

e Nisbett (2011) que apresentam cinco secdes de correias em V, conforme a Tabela 14.

Tabela 14 - Sec¢des de correias em V padronizadas
Secdo da correia Largura[mm] Espessura [mm]

A 12 8,5
B 16 11,0
C 22 13,0
D 30 19,0
E 38 25,0

Fonte: Adaptado de (BUDYNAS; NISBETT, 2011).
Sabendo que a correia utilizada na CVT da equipe Baja UFSCar é do tipo KE52-

2205-S com largura igual a 30 mm, os célculos foram realizados considerando correias de

secdo do tipo D. A forcas séo representadas como na Figura 29.

Figura 29 - Representacdo das forcas devido a correia

|

Fonte: (BUDYNAS; NISBETT, 2011).

,---?F]

As forgas F; e F, podem ser calculadas da seguinte forma:

AFeU®)
= S 96
F,=F + 1 (96)
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A tracdo centrifuga F, é obtida atraves da seguinte maneira:

F. =K. (ZLA)Z (98)
em que K. é um parametro que varia de acordo com o tipo da secdo da correia e V é a
velocidade centrifuga [m/s]. De acordo com Budynas e Nisbett (2011), a empresa Gates
Rubber Co. informa que para correias da se¢do do tipo D, semelhante a utilizada no projeto,
K. = 3,498. Sabendo que a rotacdo da polia motora € n = 2600 rpm (rotacdo da polia
movida é de 866 rpm) e o seu didmetro minimo € d = 66,00 mm, tem-se que a velocidade
centrifuga € V = 8,98 m/s. Dessa forma, F. = 49,03 N.

O proximo passo é definir a forca transmitida pela correia, que € baseada na seguinte

férmula:

Ny (99)

em que H, é a poténcia de projeto, N, € o numero de correias, f € a frequéncia [Hz] e d é 0
didametro da polia motora. Para a transmissdo primaria utilizada pela equipe, é utilizada apenas
uma correia, assim, N, = 1.
A poténcia de projeto é calculada a seguir:
Hy = HpomKsng (100)

em que H,,,, € a poténcia nominal, K; é o fator de servi¢co e n; é o fator de projeto. O
equacionamento realizado pelo autor é para definir as dimensfes da correia. Como para este
caso, a correia é comercial e o intuito € apenas descobrir as forcas provenientes da mesma,
sera utilizado n; = 1. A poténcia nominal do sistema é H,,,,, = 5,1 kW e K, = 1,3, pois para
este caso foi considerado chogue médio. Com estes dados, a poténcia de projeto resultou em
H,; = 6,63 KW e, portanto, a forca transmitida pela correia € AF = 737,90 N.

O angulo de contato expresso na Equacéo (101), é referente a polia motora, que pode
ser calculado abaixo:

D—d
0 =m—2sin! > (101)

de modo que D é o didmetro da polia movida e C é a distancia entre centros. Para 0 modelo de

CVT utilizado, D = 198,00 mme € = 299,00 mm. Assim, 8 = 154,5°.
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Por fim, tendo todos as variaveis, € possivel calcular as forcas devido a correia e 0s
resultados obtidos foram F; = 1034,51 N e F, = 296,61 N.

As componentes horizontais de F; e F,, de acordo com a Figura 29, estdo apontando
para 0 mesmo lado e a resultante € chamada de forca principal F,. Ja as componentes verticais
estdo apontando em direcGes opostas, sendo que a resultante é conhecida como forca
secundaria F;. Por geometria e levando em consideragdo o angulo de contato, obteve-se F, =
1298,28 N e F, = 162,88 N. Para dimensionamento do eixo, basta assumir como as forcas
principal e secundaria sendo P, e P, respectivamente e podem ser visualizadas na Figura 30.

Figura 30 - Representacdo das forcas devido a correia

Polia motora Polia movida

7 \
Py |
B ) lp}

F,

Fonte: Proprio autor

Calculadas todas as forgas envolvidas, agora € possivel partir para o
dimensionamento dos componentes. Para isso, € conveniente estimar o menor diametro
sujeito a torque de cada eixo e, segundo Klebanov (2008), essa estimativa pode ser calculada

a partir da seguinte equacao:

3

d=6 (102)

T
Sut

Em seguida, entre um escalonamento e outro, aplicou-se o fator aproximado de 1,2.
Tendo todos os valores de diametros aproximados, para as se¢des que seriam necessario a
montagem de rolamentos ou anéis elasticos, os valores foram normalizados para didmetros
comerciais. Para os rolamentos foi utilizado o catalogo da SKF® e para os anéis elasticos o
catalogo da SEEGER®.

O proximo passo foi definir os possiveis pontos criticos de cada eixo e a primeira
analise foi feita de acordo com os croquis apresentados na Figura 31, utilizando a montagem

mais comum possivel.
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Figura 31 - Croquis dos eixos para determinacao dos pontos criticos
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Fonte: Proprio autor.

Para a montagem das engrenagens conicas foi pensado em nao utilizar anéis elasticos
para travar 0 seu movimento axial, mas sim uma porca para uso com arruelas de seguranca de
acordo com o catalogo da SKF®, de modo que assim, 0 eixo ndo sera submetido a carga axial,
mas sim a bucha. A representacao da configuracdo mencionada pode ser visualizada na Figura
32.
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Figura 32 - Representacdo do modelo utilizado para montagem das engrenagens conicas
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Fonte: Proprio autor.

A partir disso, calculou-se os fatores de correcdo de S, a partir do critério de
Goodman. Para definicdo do coeficiente de carregamento, utilizou-se C;,,q4 = 1, uma vez que
em todas as secOes entre os rolamentos estdo sujeitas a esse tipo de carregamento.
Considerando que os eixos serdo usinados dentro da propria universidade, o acabamento
superficial adotado foi “usinado ou laminado a frio”, que de acordo com Norton (2013), A =
4,51, B = —0,265 e Cs,rr = 0,764. Como mencionado nas sessdes anteriores, a temperatura
de operagdo dos componentes esta em torno de T =80 C° assim, Cipmp =1. A

confiabilidade admitida para este projeto foi de 99%, portanto, C,.;;q» = 0,814.

Valores como C,,. dependem do valor de cada sessdo, assim, ndo serdo
apresentados neste momento.

No calculo dos concentradores de tensdo, para os pontos de sessdes destinadas ao
assento de rolamentos, foi atribuido um raio referente ao raio minimo para o modelo de
rolamento especificado pelo fabricante. Para os pontos referentes aos rasgos de anéis
elasticos, foi considerado um raio r = 0,2 mm, relativo ao raio da ponta de um bedame
convencional e para os pontos relacionados a rasgos de chaveta, foi considerado » = 0,5, por
ser a medida convencional para as fresas utilizadas.

Logo apds a iteragdo inicial do primeiro eixo, obteve-se o coeficiente de seguranca

devido a fadiga Ny ~ 0,8 para o ponto critico B. Porém, como o diametro do ponto B ¢é

limitado, pois é a se¢do que conecta no furo da polia, outra solugdo para os escalonamentos do
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eixo deveria ser adotada. Dessa forma, foi pensado numa solucdo similar as buchas das
engrenagens conicas, sendo que no ponto B serd possivel deixar um raio relativamente
grande, diminuindo, desta forma, o concentrador de tensdo, como pode ser observado na

Figura 33.

Figura 33 - Solucéo utilizada para diminuir o concentrador de tensdo do Eixo 1

\/C algo
Arruela

Porca \ Polia _f_ ()
—_Nﬂ
®
Forga
axial > %
L 22

®
N

Fonte: Proprio autor.

J

N

Portanto, para a segunda iteracdo o primeiro eixo passou a ser calculado seguindo a

configuracdo mostrada na Figura 34.

Figura 34 - Croqui da segunda iteracdo do Eixo 1
J
(A B C G) (H
” ) J® © QE_S

Fonte: Proprio autor.

Para todos os eixos foram necessarias duas ou mais iteracdes, sendo que elas
seguiram 0 mesmo passo a passo descrito até aqui, de maneira que a partir da segunda
iteracdo, a estimativa do didmetro de cada sesséo foi realizada seguindo a seguinte férmula:

1

2 3 2 ’
32 \/ (kMa)™ + 7 (kz,Ta) j (kM) + 3 (K T) (103)
32 +
T Sf Sut

:Nf



79

4 DISCUSSOES E RESULTADOS

4.1 Primeiro par de engrenagens
Como mencionado anteriormente, para o primeiro par de engrenagens, a relacdo
nominal escolhida foi de u; = 4. O dimensionamento foi feito considerando o namero de
dentes do pinhdo da forma 21 < N,, < 28, com iteragGes variando o0 mddulo transversal para
valores de 2,00, 2,25, 2,50, 2,75, 3,00 e 3,50 mm. Os resultados dos coeficientes de seguranca
das primeiras iteragdes podem ser visualizados na Tabela 15. Como coeficiente de projeto,

utilizou-se 1,1 < Ny < 1,5,

Tabela 15 - Coeficientes de seguranca iniciais do primeiro par de engrenagens

N N my [mm] 2,00 2,25 2,50 2,75 3,00
P g F [mm] 24,00 27,00 30,00 33,00 36,00
Nepp 0,61 0,86 1,17 1,55 1,99

21 85 Nep g 0,78 1,09 1,49 1,96 2,53
Np, 0,74 0,88 1,03 1,17 1,34

Nepp 0,65 0,92 1,25 1,65 2,12

22 89 Nep g 0,81 1,14 1,55 2,05 2,64
N¢c 0,78 0,92 1,08 1,24 1,40

Nepp 0,69 0,98 1,33 1,75 2,25

23 93 Nep g 0,86 1,21 1,65 2,17 2,80
Ny 0,82 0,97 1,13 1,30 1,47

Nepp 0,73 1,03 1,40 1,85 2,38

24 97 Nep g 0,89 1,26 1,71 2,25 2,89
Ny 0,56 1,02 1,18 1,36 1,54

Nepp 0,78 1,09 1,48 1,96 2,52

25 101 Np g 0,93 1,31 1,78 2,35 3,02
W/ 0,89 1,06 1,23 1,42 1,61

Nepp 0,81 1,15 1,55 2,05 2,64

26 106 Nep g 0,97 1,37 1,86 2,45 3,15
Ny, 0,93 1,11 1,29 1,48 1,68

Nepp 0,85 1,20 1,63 2,15 2,76

27 110 Np g 1,02 1,43 1,94 2,56 3,29
N¢c 0,97 1,15 1,34 1,54 1,74

Nepp 0,89 1,26 1,71 2,25 2,89

28 114 Ny g 1,05 1,48 2,02 2,66 3,42
N¢c 1,01 1,19 1,39 1,60 1,81

Fonte: Proprio autor.

A partir da Tabela 15, é possivel notar que apenas trés configuracdes atingiram 0s

valores de coeficiente de seguranca devido a fadiga requeridos, sdo eles:
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e N, =26; Ny =106;m; = 2,25 mm; F = 27,00 mm,;
e N,=27; Ny =110;my = 2,25 mm; F = 27,00 mm,;
e N,=28; Ny =114;m; = 2,25 mm; F = 27,00 mm.

Um estudo mais detalhado foi realizado para algumas das combinacGes apresentadas
na Tabela 15 variando o valor da largura de face conforme recomendacdo feita por Norton
(2013). Alem dos coeficientes de seguranca devido a fadiga, foi calculado também o
momento de inércia aproximado de cada componente considerando um disco completo com o
didametro primitivo da coroa. Assim, os coeficientes de seguranga das novas combinacoes

podem ser verificados na Tabela 16.

Tabela 16 — Coeficientes de seguranga finais do primeiro par de engrenagens

N, 24 24 25 25 26 26 27 27 27 28
Ny 97 97 101 101 106 106 110 110 110 114
my [mm] 225 250 225 250 225 250 200 225 250 2,00
F[mm] 32,00 26,00 30,00 24,00 27,00 22,00 31,00 2500 21,00 30,00
Nepp 122 122 121 119 115 114 110 111 114 112
Nfp g 1,49 148 146 143 137 136 131 132 136 1,32
N, 1,11 110 1,12 110 1,11 110 1,10 111 112 1,12
I, [kgm?] 0,056 0,069 0,061 0,075 0,067 0,083 0,056 0,072 0,092 0,062

Fonte: Proprio autor.

Pela Tabela 16 € possivel verificar que dentre todas as configuracdes que atendem o
coeficiente de seguranca quanto a fadiga devido as tensdes de flexdo e superficie, a que possuli
0 menor momento de inércia € a que my, = 2,00 mm, N,, = 27, N, = 110 e F = 31,00 mm,

portanto, essa foi a solucéo escolhida para o primeiro par de engrenagens.

4.2 Segundo par de engrenagens

Para o segundo par de engrenagens a metodologia utilizada foi semelhante, porém,
desta vez os calculos foram realizados a partir da relacdo de transmisséo u;; = 2,9, de modo a
respeitar o erro maximo de 0,6% em comparacdo com a relacdo de transmissdo final. O
dimensionamento foi feito variando o ndmero de dentes do pinhdo em 28 <N, <33 e
modulos de 2.50, 2.75, 3.00 e 3.50 mm. O mesmo coeficiente de seguranca foi adotado.

Como pode ser visualizado na Tabela 17, nenhuma das combinagdes atendeu o
coeficiente de seguranca desejado de 1,1 < Ny < 1,5. Assim, tornou-se necessario realizar
iteragBes modificando o valor da largura de face, ja que para os resultados obtidos, adotou-se
F =12m.
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Tabela 17 - Coeficientes de seguranca iniciais do segundo par de engrenagens

N N m, [mm] 2,50 2,75 3,00 3,50
P g F [mm] 30,00 33,00 36,00 42,00
Nipp 5,00 0,66 0,85 1,34

28 80 Nepg 0,58 0,76 0,99 1,55
Nye 0,74 0,85 0,97 1,22

Nfpop 0,52 0,69 0,88 1,39

29 83 Nepg 0,60 0,80 1,03 1,61
Nye 0,77 0,89 1,01 1,26

Nfpop 0,54 0,71 0,92 1,44

30 86 Nrpg 0,63 0,83 1,07 1,68
Nye 0,80 0,92 1,04 1,31

Nepp 0,57 0,76 0,98 1,53

31 89 Nepg 0,65 0,86 1,11 1,74
Nye 0,83 0,95 1,08 1,35

Nipp 0,59 0,79 1,02 1,60

32 92 Nrpg 0,67 0,89 1,15 1,80
Nye 0,85 0,98 1,12 1,40

Nipp 0,62 0,81 1,05 1,65

33 95 Nep g 0,69 0,92 1,19 1,86
Ne 0,88 1,01 1,15 1,44

Fonte: Proprio autor.

Os novos resultados alcancados estdo expostos na Tabela 18, em que também foi
calculado 0 momento de inércia referente a um disco cheio com o didmetro primitivo da
coroa. Desse modo, a combinacéo que possui 0 menor momento de inércia é a que m, = 3,00
mm, N, =28, N, =80 e F = 47,00 mm, portanto, essa foi a solu¢do escolhida para o

segundo par de engrenagens.

Tabela 18 - Coeficientes de seguranca finais do segundo par de engrenagens

N, 28 28 29 29 30 30 31 31 32 33

N, 80 80 83 83 86 86 89 89 92 95
m, [mm] 300 350 300 350 300 350 300 350 300 300
F[mm] 47,00 3500 4500 34,00 44,00 33,00 41,00 31,00 39,00 38,00
Nepp 1,11 112 111 1,13 1,12 1,15 1,12 1,13 1,10 111
Ntp g 129 129 128 131 131 137 126 128 124 125
N¢. 1,11 111 113 114 115 111 1,15 1,16 1,16 1,18

Iy [kgm? 012 016 0413 019 015 021 016 022 017 0,19

Fonte: Proprio autor.
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4.3 Terceiro par de engrenagens

Para este caso, a metodologia utilizada foi um pouco diferente. Até aqui,
considerando a distribuicdo de carga e a geometria dos dois pares de engrenagens cilindricas
de dentes retos, ja é possivel saber o torque, poténcia e rotacdo que o pinhdo conico estara
sujeito, que € T3 = 63,78 Nm, H,3 = 1,42 kW e w,3 = 212,73 rpm, respectivamente. De
acordo com a Figura 7, para essas caracteristicas, 0 modulo transversal recomendado estd
entre 2,00 e 2,50 mm, assim, o maior valor foi escolhido, uma vez que o torque no terceiro par
de engrenagens é cerca de 30% maior do que o torque do primeiro eixo. Dessa forma, os

valores obtidos para os coeficientes de seguranca podem ser visualizados na Tabela 19.

Tabela 19 - Coeficientes de seguranca iniciais do terceiro par de engrenagens

N, N, my [mm] 2,50
Ntp 0,80

23 23 N¢. 0,80
b [mm] 13,00

Ntp 0,90

24 24 N¢. 0,86
b [mm] 14,00

Nepp 0,96

25 25 N¢. 0,90
b [mm] 14,00

Nepp 1,07

26 26 N¢. 0,96
b [mm] 15,00

Nepp 1,12

27 27 N¢. 1,00
b [mm] 15,00

Nepp 1,25

28 28 N¢. 1,07
b [mm] 16,00

Nepp 1,40

29 29 N¢. 1,13
b [mm] 17,00

Nepp 1,45

30 30 N¢. 1,17
b [mm] 17,00

Nepp 1,59

31 31 N¢. 1,24
b [mm] 18,00

Fonte: Proprio autor.
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Para as condigdes mencionadas acima, duas combinagdes atenderam o coeficiente de
seguranca desejado. S&o elas:
e N, =29 N;y=29m3= 2,5mm;b =17,00mm
e N, =30; Ny =30;mz =2,5mm;b =17,00mm

Para decisdo de qual combinacdo escolher, foram calculados os momentos de
inércias dos componentes considerando um tronco de cone e os coeficientes de seguranca

podem ser visualizados na Tabela 20.

Tabela 20 - Coeficientes de seguranca finais do terceiro par de engrenagens

N, 29 30
N, 29 30
ms [mm] 2,50 2,50
b [mm] 17,00 17,00
Nepp 1,40 1,45
Ny, 1,13 1,17
I [kgm?] 0,0074 0,0080

Dessa forma, por se tratar da combina¢do que possui 0 menor momento de inércia a
configuragdo escolhida para o terceiro par de engrenagens foi N, = 29,N, = 29, m3 =

2,5mmeb=17,00 mm.

4.4 Eixos

Com base no diagrama de corpo livre de cada eixo e na geometria das engrenagens,
pode-se visualizar na Tabela 21 todas as forcas envolvidas no sistema. As forcas W;;, W,; e

W, representam respectivamente as forcas tangenciais, axiais e radiais e as forgas 0;y, 0;,, €

0;, representam as reacOes dos apoios na direc¢do X, y e z, respectivamente.
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Tabela 21 - Forc¢as nos eixos

Eixo 1 Eixo 2 Eixo 3 Eixo 4
Forca [N] Forca [N] Forca [N] Forca [N]
Wipy 1640,03 Wipa 4103,96 Wica 3921,13 | Wics 1641,67
Wap1 0,00 Wap2 0,00 Wace 0,00 Wacs 422,51
W,pq 596,92 W, p, 149372 | W,e, 142717 | W, 422,51

01y 0,00 Wier 1566,97 Osy 0,00 07 0,00

01y 675,86 Wac1 0,00 Osy 2644,48 07y 934,05
01, 2195,73 Wire1 570,33 Os, 962,51 07, 32,78
0, 0,00 Wips 1700,68 Ogx 0,00 Ogx 422,51
0,y 1127,05 W,ps3 437,70 Oey 1276,65 Ogy 707,62
0,, 300,53 Wips3 437,70 Os, 464,66 Og, 455,29

Oax 0,00

0s, 2541,70
01, -17,79
Oux 437,70
O, 1428,55
Ouy 503,49

Fonte: Proprio autor.

Os diagramas da cortante, momento, normal e torque, estdo apresentados nas Figuras
35 a 38. Para o Eixo 3, sabe-se que em condicdes perfeitas, 50% da poténcia € destinada a
saida S; e 50% a saida S,, porém, para que isso aconteca de fato, diversas varidveis precisam
contribuir, como por exemplo a localizagdo do centro de gravidade do veiculo, solo em que
cada roda esta sujeita, inclinacdo da pista, etc. Desse modo, os célculos foram realizados
considerando que todo o torque transmitido pelo segundo par de engrenagens fosse

transmitido igualmente para o eixo.
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Figura 35 - Diagramas do Eixo 1
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Figura 36 - Diagramas do Eixo 2

86
4000

94T — Mw vST
vt > X EVT
[4 i Ll 43
0zT T o - e T¢Iz
m c £ = E
80T = N £ N 0TTE o~
On's X X nvm X 66 m @)
vg o o T e 88 3 X
zL - < 3 o LL 3 .
= = ol Qo g9 2 c
09 c o o =
«S o f= c Gc ,m (3}
9¢ e e a S vy 8 b
= ] 3 o
Ve I = T
A S o [44 S
© < 1T ~
0 (48] [<5} 0
g ° 88 8 £ g
ry n O n o ©O 9 © o o o o S g 2 g 2 o 9
oS o L ¥ ® & < < oA S & & = 7 ®
[N] @1ueiio0d eda04 @ [wN] 1013} oJuawo S [wN] anbuoy
N—r
9§ ~ ST PN ST o~ Lyl
[43 0 Z€T _._M Z€T I €el
oct T - - 1l ¢
m m T¢T = c et ¢ m €
80T = > OTT € > 01T E o 60T E
i ° = =
2 & 66 ¢ X 66 g9 = L6 8
v8 o o 88 @ e 88 T £ g 2
o c o) [°) e o
<L © < LL -} nla LL T €/ o
S r= = S © = 8
09 c o 99 G 99 G o 19 &
«T o c o c O Am
8Y k4 c SS9 a...m c SS a..m - 6 4
9¢ o Q vy A w vv a ..m /€ a
v & 33 2 €€ =
] (= St
4 S 44 o 44 =) o
o 11 = 1T S
0 o 0 @ 0 m K
3 e 8 1S =g o o o o o m o o o o o o O O O O © © °o
R 8 § & g§38° S 2287 = 2888¢8 ¢S
[N] @1ue1s00 eluo4 @ [wN] 1013)) oJuawo < [wN] 1013)) oJuawo @ [N] jewaou edi04
N—r

Fonte: Proprio autor.

(h) Forga normal no Eixo 2
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Figura 37 - Diagramas do Eixo 3
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Figura 38 - Diagramas do Eixo 4
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Com os diagramas de forca cortante, forca normal, momento fletor e torque de cada
eixo, foi possivel seguir com o dimensionamento deles. A partir da Tabela 22 até a Tabela 25
estdo expostos os dados dimensionais, os fatores de concentracdo de tensdo e oS

carregamentos atuantes em cada ponto critico dos eixos.

Tabela 22 - Dados dimensionais, esforcos e fatores de concentracdo do Eixo 1

Ponto ,Da}dos Forcas [N] Momentos [Nm]  Concentradores
geométricos [mm)]
d, = 19,05 N, = 0,00 M, = 45,80 kt, = 2,00
s = 0,50 V, = 1308,46 T, = 44,28 kts, = 2,90
gB : ig,gg NB = 0,00 MB = 78,51 ktB = 1,69
B — ) — — —
ry = 1,60 Vs = 1308,46 Ty = 44,28 ktsy = 1,35
gﬁ' _ éz'gg N = 0,00 M, = 89,25 kt. = 2,15
c — ) — — —
re = 0,60 Ve = 1033,71 T, = 44,28 ktsc = 1,75
gD = ég'gg N, = 0,00 M, = 3781  kt, = 1,60
D — § — — —
= 1,00 V, = 1033,71 T, = 44,28 kts, = 1,37
gE _ é?'gg Nz = 0,00 My = 37,38 kt; = 3,80
E — i — — —
= 0,20 V; = 1033,71 Tz = 44,28 ktsg; = 2,00
dp = 27,00 N = 0,00 Mp = 38,49 kt. = 2,25
= = 0,50 Ve = 1033,71 Tp = 44,28 ktsp = 3,20
g‘? ~ Z'gg N; = 0,00 M; = 23,33 kt; = 2,48
G — i — — —
re = 0,40 Ve = 1166,43 T; = 0,00 kts; = 1,90
gH _ ﬁ'gg Ny = 0,00 My = 9,33 kty = 2,57
B == Vy = 1166,43 Ty = 0,00 ktsy = 1,71
ry = 0,40

Fonte: Proprio autor.
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Tabela 23 - Dados dimensionais, esforgos e fatores de concentragéo do Eixo 2

Ponto geomé?ﬁggss [mm] Forcas [N] Momentos [Nm]  Concentradores
2 gA B 33'88 N, = 0,00 M, = 15,25 kt, = 2,01
A 060 V, = 2541,76 T, = 0,00 kts, = 2,34
A — )
B gB — 2297'&()) Nz = 0,00 My = 53,38 kty = 3,70
020 Vg = 2541,76 Ty = 0,00 ktsg = 2,00
B — )
c de = 29,00 N = 0,00 M, = 121,61 kt, = 2,30
re = 0,50 Ve = 112045 T, = 172,36 ktsc = 3,20
D gD - ii’gg Np = 0,00 M, = 128,70 kt, = 2,47
040 V, = 112045 T, = 172,36 kts, = 2,11
D — )
E gE ~ g%gg Nz = 0,00 Mg = 140,01 kty = 2,44
00 Ve = 112045 Tp = 172,36 ktsp = 2,09
E — )
F dp = 29,00 Ny = 0,00 My = 162,02 ktp = 2,30
re = 0,50 Ve = 3267,71 Tz = 63,78 ktsp = 3,20
c gG — %’38 N; = 0,00 M, = 94,14 kt; = 3,70
¢ 020 Ve = 3267,71 T, = 63,78 ktsg = 2,00
G — )
H %H — ég'gg Ny = 0,00 My = 74,99 kty = 2,24
060 Vy = 3267,71 Ty = 63,78 ktsy =1,71
H — )
p g’ B ;g'gg N, = —437,70 M, = 36,44 kt, = 2,27
oo V, = 1756,10 T, = 63,78 kts, = 1,95
I — )
d; = 18,00 N, = —437,70 M, = 22,01 kt; = 2,00
J 1, = 0,50 V, = 1756,10 T, = 63,78 kts, = 2,80

Fonte: Proprio autor.
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Tabela 24 - Dados dimensionais, esforgos e fatores de concentragéo do Eixo 3

Ponto ,Da}dos Forcas [N] Momentos [Nm]  Concentradores
geométricos [mm]

d, = 25,00 N, = 0,00 M, = 0,00 kt, = 2,20
r, = 0,50 V, = 0,00 T, = 470,54 kts, = 3,00
gB — gg'gg Nz = 0,00 My = 22,51 kty = 2,32
B — ) — — —
0,60 Vg = 281420 Ty = 471,09 ktsy = 1,67
ch — gg'gg N. = 0,00 M, = 36,58 kt, = 4,20
c — ) — — —
=020 Ve = 281420 T, = 471,09 ktsc = 2,50
dp = 32,00 Np = 0,00 M, = 118,20 kt, = 2,40
p = 0,50 VD = 1358,58 TD = 4‘71,09 ktSD = 3,25
gE ~ 2?{?}3 Nz = 0,00 Mz = 78,80 kty = 2,52
E — ) — — —
e = 0.40 Ve = 135858 T, = 471,09 ktsy = 2,15
gF B gg'gg Ny = 0,00 My = 51,62 ktp = 2,52
F — ) —_ — —
040 Ve = 1358,58  Tp = 471,09 ktsp = 2,15
gG — gg'gg N; = 0,00 M; = 10,87 kt, = 2,32
G — i — — —
e = 0,60 V; = 135858 T, = 471,09 ktsg = 1,67
dy = 25,00 Ny = 0,00 My = 0,00 kty = 2,20
ry = 0,50 Vy = 0,00 Ty = 470,54 ktsy = 3,00

Fonte: Proprio autor.
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Tabela 25 - Dados dimensionais, esforcos e fatores de concentragéo do Eixo 4

Ponto ,Da}dos Forcas [N] Momentos [Nm]  Concentradores
geométricos [mm]
G100 h M= a8 ke = 25
A — ) — — —
Ty = 0’30 VA - 934‘;63 TA = 61,56 ktSA = 1,39
dg = 18,00 Ny = —42251 My = 27,77 ktg = 2,00
rg = 0,50 Vs = 841,43 Ty = 61,56 ktsg = 2,80
gC _ ;g'gg Ne = —42251 M = 10,10  kt; = 2,50
c - ) — — —
Te = 0’30 VC - 84'1;4'3 TC = 61,56 ktSC = 1,61
D — § — — —
= 0,30 VD - 0,00 TD = 61,56 ktSD = 2,07
E — § — — —
re = 0,30 Vg = 0,00 Ty = 61,56 ktsg = 2,07
de = 20,00 Nz = 0,00 Mz = 0,00 ktp = 2,10
rr = 0,50 Ve = 0,00 Tr = 61,56 ktsg = 2,90

Fonte: Proprio autor.

Para estimativa dos concentradores de tensdo foram utilizados graficos apresentados
por Budynas e Nisbett (2011). As dimensbes das chavetas foram escolhidas com base na
norma DIN 6885-1 mas ndo foram dimensionadas, assim, ndo foi feita a escolha de seu
material e a verificacdo de seu comprimento.

Na Tabela 26 é possivel visualizar o valor do S, pelo critério de Goodman, 0s
coeficientes de correcdo de todos os pontos criticos e os coeficientes de seguranca devido a
fadiga do Eixo 1.
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Tabela 26 - Resultados do dimensionamento do Eixo 1

Ponto A B C D E F G H
S’ [MPa] 407,00
Cload 1,00
Csize 08 089 08 087 087 08 08 086
Csurf 0,76
Cremp 1,00
Creliab 0,81

Se [MPa] 226,00 226,00 222,87 219,29 219,62 218,48 21848 217,71

Teoreo [MPA] 6,12 612 3,63 260 268 241 272 2,53

Omomo [IMPa] 67,47 115,67 8537 2191 22,70 19,92 12,07 4,33

Trorqo IMPA] 32,62 32,62 21,18 12,83 13,44 11,46 0,00 0,00

K, 2,00 1,69 2,15 1,60 3,80 2,25 2,48 2,57

K 2,90 1,35 1,75 1,37 2,00 3,20 1,90 1,71

Teoremir IMPA] 17,75 824 634 355 536 7,70 516 431

Omommax IMPa] 134,95 19517 183,42 3509 86,25 44,82 29,97 11,12

Trorqgmax IMPa] 94,60 43,92 37,03 17,53 26,88 36,66 0,00 0,00

ouco [MPa] 67,47 11567 8537 21,91 2270 19,92 12,07 4,33

Tméao IMPa] 32,62 32,62 21,18 12,83 13,44 11,46 0,00 0,00

q 0,78 0,87 0,80 0,84 0,69 0,78 0,76 0,76
K 1,78 1,59 1,92 1,50 2,95 1,98 2,13 2,20
qs 0,82 0,89 0,83 0,86 0,74 0,82 0,80 0,80
K 2,56 1,31 1,62 1,32 1,74 2,80 1,72 1,57

ou: [MPa] 120,27 184,48 163,58 3292 66,85 39,40 2573 9,51

Tmea [MPa] 83,39 4268 3437 1689 23,40 32,10 0,00 0,00

g [IMPa] 120,27 184,48 163,58 3292 6685 3940 25,73 9,51

). [MPa] 144,43 7392 5954 2926 40,54 5560 0,00 0,00

N 1,41 1,10 1,24 5,37 2,82 4,02 8,49 22,88

Fonte: Proprio autor.

Para o Eixo 1, é possivel notar que o ponto critico € o ponto B, pois é 0 que possui 0
menor coeficiente de seguranca devido a fadiga, Ny = 1,10. Para os eixos seguintes, foi
realizado o0 mesmo procedimento, porém, na Tabela 27 sdo apresentados apenas 0s resultados

obtidos para o ponto critico de cada um.



94

Tabela 27 - Resultados do dimensionamento dos Eixos 2, 3e 4

Eixo 2 Eixo 3 Eixo 4
Ponto critico I A B
Se [MPa] 407,00
Cload 1,00
Csize 0,90 0,87 0,90
Csurf 0,76
Cremp 1,00
Creliab 0,81
S, [MPa] 227,25 220,12 227,25
Onor.o |[MPa] -1,72 0,00 —1,66
Tcort.0 [MPa] 9;20 0,00 4,41
Omom.o [IMPa] 63,64 0,00 48,50
Ttorq.0 [MPa] 55,69 153,37 53,76
K; 2,27 2,20 2,00
K 1,95 3,00 2,80
Onor.max [MPa] —3,90 0,00 -3,32
Teort.max [MPA] 17,98 0,00 12,34
Omom.max IMPa] 144,44 0,00 96,99
Ttorqmax [IMPa] 108,83 460,11 150,53
Oqt.0 [MPa] 63,64 0,00 48,50
Omsd.o [MPa] —3,90 0,00 0,00
Tmed.o [MPa] 55,69 153,37 53,76
q 0,78 0,78 0,78
Ky 1,99 1,94 1,78
qs 0,82 0,82 0,82
K 1,78 2,64 2,47
04 [MPa] 126,87 0,00 86,45
Omea [MPa] —7,78 0,00 0,00
Tmea [MPa] 99,22 404,60 133,02
o [MPa] 126,87 0,00 86,45
T/ <q [MPa] 172,02 700,79 230,40
Ny 1,30 1,16 1,51

Fonte: Proprio autor.

Por fim, na Figura 39, pode-se visualizar a representacdo gréafica da montagem dos
componentes dimensionados nesse projeto, de forma que os pontos vermelhos simbolizam os
pontos de criticos de cada eixo. Entre as engrenagens conicas e 0s encostos dos eixos, foram
colocados calgos para corrigir imprecisdes causadas pela manufatura e montagem e para fazer
com que o carregamento axial ndo submeta o eixo. A mesma coisa foi realizada para o

encosto da polia no Eixo 1. Nesta solugdo, as saidas dos eixos que serdo acopladas as rodas



95

traseiras e ao carda foram representadas ilustrativamente como pontas chavetadas, pois seu
formato dependera da caracteristica do componente que serd acoplado nas extremidades dos
eixos. E possivel notar que os rolamentos do primeiro eixo sio maiores que os demais devido

a carga proveniente da forca da polia.

Figura 39 - Representacdo da montagem final
Calgo Eixo 4

L

Eixo1l —» @-——n*——

Eixo 2 > E

. A —_‘ | ‘,
Eixo @j{ =

Fonte: Proprio autor.

E possivel notar que a distancia entre os mancais proximos ao engrenamento conico
é limitada devido a geometria do conjunto, porém, assim como menciona Orlov (1976), esta
configuracdo permite uma montagem suspensa do redutor de forma que ha a necessidade de
uma parede divisoria para acomodar o rolamento na ponta do Eixo 4, a qual dificulta a
inspecdo do setor de engrenamento, porém, permite dimensGes menores quando comparada a

outras configuragoes.
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Figura 40 - Representacdo isométrica da montagem final

Fonte: Proprio autor.

4.5 Avaliacdo do aumento de massa
Com o auxilio do software SolidWorks®, utilizando as caracteristicas corretas dos
materiais dos corpos, torna-se possivel a avaliacdo do impacto do aumento de massa dos
elementos da transmissdo secundaria fixa do sistema 4x2 ao se passar para o sistema 4x4. Na
Tabela 28, sdo apresentados os valores da massa de cada elemento considerando a densidade

do aco igual a 7860 kg/ms.

Tabela 28 - Comparacdo de massa dos elementos de transmissédo

Elemento 4x2 [g] 4x4 [g]
Eixo 1 977,13 926,95
Pinhdo 1 234,34 433,21
Coroa 1 1591,66 4743,54
Eixo 2 361,46 822,84
Pinhdo 2 734,55 1888,69
Coroa 2 3141,55 9117,93
Eixo 3 1193,33 1124,84
Pinhdo 3 - 599,41
Coroa 3 - 599,41
Eixo 4 - 209,21

Total 8234,01 20466,03

Fonte: Proprio autor.

Dessa forma, é possivel notar que quando comparado os elementos referentes a caixa
de reducdo do sistema 4x2 com os do sistema 4x4, houve um aumento de massa de

aproximadamente 250%.
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5 CONCLUSAO

Com as solucGes adotadas, devido as eficiéncias dos engrenamentos e dos mancais,
este projeto atingiu um rendimento teérico de aproximadamente 90% para o Eixo 3 e de 91%
para 0 Eixo 4. As reducdes parciais escolhidas foram u; = 4,07 e u,;; = 2,86, resultando
assim numa reducdo total i = 11,64, que quando comparada a reducdo nominal desejada de
11,7, constata-se que o erro percentual entre ambas é de 0,51%. Por fim, a massa do conjunto
final considerando apenas as engrenagens e os eixos foi de m = 20,5 kg, enquanto para os
componentes correspondentes da caixa de reducdo atual a massa é de m = 8,2 kg, 0 que
significa que o aumento foi de aproximadamente 250%. Isto se da pelo fato de que neste
projeto foi utilizado o torque maximo do motor e reducdo méxima da CVT para o
dimensionamento componentes, uma vez que ndo existem dados suficientes referentes ao
comportamento do motor e da transmissdo primaria durante uma competicao.

Como sugestOes para projetos futuros, tém-se a diminuicdo de massa e momento de
inércia dos componentes partindo da instrumentacdo da rotacdo do motor e da variacdo da
relacdo da CVT durante uma competicdo e realizar o grafico de poténcia em escala
logaritmica para verificar o tempo que o motor fica em determinados intervalos de poténcia,
dessa forma, serd possivel dimensionar os componentes utilizando a regra de Miner que
combina ciclos diferentes atuando no mesmo corpo. Outro ponto que pode ser abordado é a
diminuicdo do tempo de vida dos componentes, que para este caso foi adotado 1000 horas.
Assim, certamente as dimensdes das engrenagens serdo diminuidas para 0S mesmos
coeficientes de seguranca.

Outra possibilidade de projeto € o dimensionamento para engrenagens cilindrica de
dentes helicoidais, obtendo assim, uma compactacdo no tamanho dos componentes e
diminuigdo na massa, momento de inércia e ruido, além do dimensionamento dos rolamentos
considerando a viscosidade e contaminagdo do ambiente de trabalho dos componentes, bem
como o projeto da carcaca e retentores.

A partir deste trabalho, pode-se projetar o eixo cardd e o seu acoplamento para
transmisséo de poténcia para o eixo dianteiro e assim, possibilitar a tracdo nas quatro rodas.

Por fim, pode-se concluir que este projeto apresentou uma solucdo confiavel para a
preparacdo do sistema 4x4 para o veiculo da equipe Baja UFSCar. Uma planilha eletrénica
automatica foi desenvolvida para o calculo dos componentes, que ficard de gestdo de
conhecimento e ferramenta de desenvolvimento para o time. Esta planilha pode ser facilmente

adaptada para utilizagdo em novos projetos.
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